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1.1.1 Anforderungen an Lenksysteme
Moderne Lenksysteme haben eine Vielzahl an Anforderungen aus unterschiedli-
chen Bereichen zu erfu¨llen. Als Basisanforderung soll ein Lenksystem einen vom
Fahrer aufgebrachten Lenkwinkel in einen Stellwinkel an der Ra¨dern umsetzen.
Das System soll dabei einen sinnvollen, fu¨r den Fahrer u¨berschaubaren Zusammen-
hang zwischen Lenkwinkela¨nderung und Kursa¨nderung erzeugen. Hierbei soll das
System dem Fahrer eine geeignete Ru¨ckmeldung u¨ber den Fahrzeugbewegungs-
zustand geben. Man spricht in diesem Kontext von “eindeutiger” Zuordnung von
Fahrzustand und Lenkantwort. Sto¨rungen du¨rfen keinen oder nur einen mo¨glichst
geringen Einfluss auf die Kurshaltung haben.
Aus der Gesetzgebung 1 folgen zusa¨tzlich Anforderungen an Redundanz, maxi-
males Kraftniveau2, die generelle Lenkbarkeit und den Insassenschutz. Aus Sicht
der Umwelt mu¨ssen sta¨ndig die verwendeten Werkstoffe und Medien, der Energie-
verbrauch und das Gewicht optimiert werden. Zu den Funktionsanforderungen an
eine Lenkung geho¨rt jedoch auch die Lenkpra¨zision, die Ru¨ckmeldung der Rad-
kra¨fte und die Eigenstabilisierung.
Zusa¨tzlich darf bei der Entwicklung solcher Systeme die Kundensicht nicht aus
den Augen gelassen werden. So ist es z.B. wu¨nschenswert einen geringen Lenkauf-
wand im Parkierbereich, einen selbststa¨ndigen Lenkungsru¨cklauf und eine geeig-
nete Kompensation von Sto¨rungen bei der Entwicklung zu realisieren. Außerdem
mu¨ssen sich die Systeme geometrisch in das Zielfahrzeug integrieren lassen und der
Kostenrahmen darf nicht u¨berschritten werden.
Nicht zuletzt versucht jeder Fahrzeughersteller seinen Lenksystemen ein mar-
kenspezifisches Lenkgefu¨hl mitzugeben und sich durch Sonderfunktionen wie bei-
spielsweise den Parkmano¨verassistenten, den Spurhalteassistenten oder die Fahr-
bahnverlassenswarnung vom Wettbewerb abzusetzen oder zumindest den Stand der
1ECE R79
2Die beno¨tigte Lenkleistung muss in jedem Fall fu¨r den Fahrer bereitgestellt werden
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Technik zu halten. Die genannten Anforderungen stehen ha¨ufig nicht im Einklang
miteinander. Daher steht im Zentrum der Entwicklung dieser Systeme die mo¨glichst
geschickte Auflo¨sung der jeweiligen Zielkonflikte.
Die bisherigen Ausfu¨hrungen machen deutlich, dass es kein universal perfektes
Lenksystem gibt, welches alle positiven Eigenschaften in sich vereint. Als Aufga-
benstellung dieser Arbeit ist vielmehr ein Ansatz zu finden, der dem jeweiligen Her-
steller die Mo¨glichkeit einra¨umt ein Lenksystem so auszupra¨gen, dass es optimal zu
dem Zielfahrzeug passt. Dazu sind die bereits gut und weniger gut ausgepra¨gten Ei-
genschaften bestehender Systeme zu identifizieren und durch den hier erarbeiteten
Ansatz die Lu¨cke in den Applikationsmo¨glichkeiten zu schließen.
1.1.2 Ausfu¨hrungsformen elektromechanischer Servolenkungen
Die wichtigsten Regleransa¨tze
Bei elektromechanischen Servolenkungen wird die Unterstu¨tzungskraft fu¨r den Fah-
rer beim Lenken durch einen Elektromotor bereitgestellt. Unter den vorhanden
Ansa¨tzen zur Bereitstellung der Unterstu¨tzungskraft haben sich neben der Steue-
rung vor allem Regelungsansa¨tze durchgesetzt. Strukturell sind derzeit zwei prinzi-
pielle Ansa¨tze am Markt verfu¨gbar. Bei dem ersten Ansatz handelt es sich um die so
genannte Kennfeldregelung. Hierbei wird das gewu¨nschte Unterstu¨tzungsmoment
in Form eines Kennfeldes, welches im Wesentlichen abha¨ngig vom gemessenen
Drehstabmoment und der Fahrzeuggeschwindigkeit ist, bestimmt und u¨ber den Elek-




















Abbildung 1.1: Schematische Darstellung der Kennfeldregelung
Der zweite Ansatz invertiert das Vorgehen bei der Kennfeldregelung und wird als
“Momentenregelung” bezeichnet [Danno¨hl, 2010]. Hierbei wird zu jedem Fahrzu-
stand ein geeignetes Handmoment fu¨r den Fahrer auf Basis komplexer Sollvorgabe-
Module berechnet und durch einen Regler nachgefu¨hrt. Eine schematische Dar-
stellung des Ansatzes ist in Abbildung 1.2 gezeigt. Die Sollvorgabe besteht bei











Abbildung 1.2: Schematische Darstellung der Momentenregelung
solchen Ansa¨tzen in der Regel aus einem Basismodul zur Bestimmung der Grund-
unterstu¨tzung und Zusatzmodulen fu¨r beispielsweise das Mittengefu¨hl, den Len-
kungsru¨cklauf und die Da¨mpfung. Diese Methode hat den großen Vorteil, dass
im Prinzip beliebig viele Zusatzmodule zur Kompensation eventuell vorhandener
Beanstandungen oder generell zum Entwurf eines gewu¨nschten Lenkgefu¨hls dem
Basismodul u¨berlagert werden ko¨nnen. Der Ansatz ermo¨glicht eine komplette Ent-
kopplung von der Straße. Dadurch wird das System unempfindlich gegenu¨ber Tem-
peratura¨nderungen und Parameterschwankungen aus der Produktion. Außerdem
kann u¨ber Lebensdauer ein beinahe gleichbleibendes Lenkgefu¨hl garantiert und das
Sollvorgabe-Modul fu¨r zuku¨nftige Steer-by-Wire Systemen verwendet werden.
Allerdings sind die Vorteile dieses Ansatzes gleichzeitig auch das Spiegelbild
seiner Nachteile. Wie gut sich eine elektromechanische Servolenkung am Ende
anfu¨hlt, ha¨ngt im starken Maße vom eigentlichen Regler, dessen Stabilita¨t und Ro-
bustheit aber vor allem von der Qualita¨t der Sollvorgabe-Module ab. Funktioniert
der Regler bestimmungsgema¨ß, so kann der Fahrer auch nur das wahrnehmen, was
bei der Kreation der Sollvorgabe-Module Beru¨cksichtigung gefunden hat. Ist der
Regler auch nur in einem Arbeitsbereich unzureichend stabil oder robust, so treten
evtl. Dauerschwingungen auf oder das System schaltet ab und fa¨llt zuru¨ck in seine
mechanische Ru¨ckfallebene. Maßnahmen die zur Beka¨mpfung dieser Symptome
auf Modulebene vorgenommen werden, haben dann einen unweigerlichen Einfluss
auf das Lenkgefu¨hl. Dennoch wird diesem Ansatz wegen seiner extremen Flexibi-
lita¨t zur Gestaltung des Lenkgefu¨hls derzeit das gro¨ßte Potenzial zugerechnet.
Varianten elektromechanischer Servoeinheiten
Die generellen Ausfu¨hrungsformen elektromechanischer Servolenkungen werden
anhand der Einbaulage der Servoeinheit eingeteilt. Man unterscheidet zwischen
dem Lenksa¨ulenantrieb, dem Ritzelantrieb, dem Doppelritzelantrieb und dem Zahn-
stangenantrieb (vgl. Tabelle 1.1).
Aus Tabelle 1.1 (a) ist ersichtlich, dass beim Lenksa¨ulenantrieb das Getriebe
der Servoeinheit direkt auf die obere Lenksa¨ule wirkt. Systemelastizita¨ten, z.B. re-
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(c) Doppelritzelantrieb (d) Zahnstangenantrieb
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Tabelle 1.1: Varianten elektromechanischer Servoeinheiten
sultierend aus der Hardyscheibe3, liegen mit Ausnahme des Drehstabs hinter der
Servoeinheit. Beim Ritzelantrieb, dargestellt in Tabelle 1.1 (b), wird dem hingegen
das Ritzel direkt u¨ber das Untersetzungsgetriebe und den Elektromotor unterstu¨tzt.
Es gibt also systemimmanente Elastizita¨ten vor und hinter der Servoeinheit. Beim
Doppelritzelantrieb aus Tabelle 1.1 (c) befindet sich ein zweites Ritzel auf der Zahn-
stange, u¨ber welches die Servoeinheit direkt auf die Zahnstange wirkt. Bei der
letzten Variante, dem Zahnstangenantrieb aus Tabelle 1.1 (d), wird die Zahnstan-
ge selbst durch einen achsparallel oder konzentrisch4 zur Zahnstange angeordneten
Elektromotor u¨ber ein Kugelumlaufgetriebe angetrieben. Je nach Anordnung der
Servoeinheit ergeben sich unterschiedliche Anforderungen an die geometrische In-
tegration und es ko¨nnen kleinere oder gro¨ßere Unterstu¨tzungskra¨fte bereitgestellt
3Elastomerelement, welches ha¨ufig in Verbindung mit den Kreuzgelenken der Lenksa¨ule verbaut
wird.
4In der Tabelle nicht dargestellt
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werden.
Die unterschiedlichen Varianten bedienen verschiedene Fahrzeugklassen. Ta-
belle 1.2 zeigt dazu die Zuordnung der Systeme zu mo¨glichen Fahrzeugklassen und
die damit korrespondierenden Zahnstangenkra¨fte [Ulrich, 2007a], [Autorenkollek-
tiv, 2007].
Elektro-Mechanische Lenksysteme | 4
Haus der Technik
Lenksysteme in Kraftfahrzeugen
Prof. Dr.-Ing. Hartmut Ulrich, FH Köln
Anwendungsgebiete der Elektrolenkungen (1)
Quelle: öffentliches Firmenmaterial ZF Lenksysteme
Quelle: O¨ffentliches Firmenmaterial der ZF Lenksysteme GmbH
Tabelle 1.2: Einsatzbereich verschiedener elektromechanischer Lenksysteme ge-
ordnet nach Zahnstangenkra¨ften
Aufgrund der hohen dynamischen Anforderungen an die Kraftu¨bertragung einer
Lenkung im Sportwagen- und SUV5-Segment, wird im Folgenden nur die achspar-
allele Variante der elektromechanischen Servolenkung (APA-EPS) aus Tabelle 1.1
(d) genauer betrachtet.
5Sports Utility Vehicle
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1.1.3 Fu¨hrungsaufgabe des Fahrers beim Lenken
Die Aufgabe des Fahrers beim Fu¨hren eines Fahrzeugs kann als Regelung der Quer-
und La¨ngsdynamik des Fahrzeugs verstanden werden. Beim Lenken kann man sich
auf die Betrachtung der Querfu¨hrungsaufgabe beschra¨nken ( [Heißing und Ersoy,
2007], [Mitschke und Wallentowitz, 2004]). Der Fahrer ist hierbei sowohl Sensor,


















Abbildung 1.3: Fahrer-Fahrzeug-Regelkreis beim Erfu¨llen der Querfu¨hrungsauf-
gabe
sehr beim Versta¨ndnis der Anforderungen, die an den Fahrer und das Lenksystem
gestellt werden.
Ein konventionelles Regelsystem wird im Allgemeinen anhand der Kriterien
Stabilita¨t, Robustheit, Sollwertfolge und Beschra¨nkungen hinsichtlich der zur Ver-
fu¨gung stehende Stellenergie ausgelegt. Systemabha¨ngig muss dann zumindest ei-
ne Stellgro¨ße und die entsprechende Sensorik zur Verfu¨gung stehen, um eine ge-
eignete Ru¨ckkopplung zur Erfu¨llung der Regelungsaufgabe zu ermo¨glichen. Der
Sollwert “Lenkwinkel” wird dabei durch den Fahrer selbst auf Basis der ihm zur
Verfu¨gung stehenden Sensorik wie z.B. Gleichgewichtssinn, Augen, Ohren aber
auch haptischer Wahrnehmung der Lenkmomente und Lenkradbeschleunigungen
generiert. Beim Generieren seines “Sollwertes” wird der Mensch automatisch fu¨r
ihn unmo¨gliche Stellaufgaben ausschließen, wodurch der Regler “Mensch” als ge-
u¨bter Fahrer das Fahrzeug bis an den fahrphysikalischen Grenzbereich bewegen
kann (vgl. [Bubb, 2001]). Fahrfehler, also im weitesten Sinne “Instabilita¨ten”, tre-
ten dann auf, wenn der Fahrer sich verscha¨tzt und dadurch die fahrphysikalischen
Grenzen u¨berschreitet. Der Fahrer verscha¨tzt sich dann, wenn sein “Inneres Mo-
dell” der Fahrdynamik schlecht ist oder die Sensorik fu¨r sein “Inneres Modell” zeit-
lich verzo¨gerte oder falsche Signale an den Rechner “Gehirn” sendet.
Das Lenksystem als Mensch-Maschine-Schnittstelle erfu¨llt in diesem Vergleich
zwei Aufgaben. Zum Einen ist sie das Stellgro¨ßen u¨bertragende Element, welches
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einen vom Fahrer aufgepra¨gten Lenkwinkel u¨ber das Lenkgetriebe und die Achs-
kinematik an die Ra¨der u¨bertra¨gt. Zum Anderen muss das Lenkgetriebe aber auch
haptische Signale, welche z.B. Aussagen u¨ber den Kontakt des Reifens zur Fahr-
bahn oder allgemein die Kra¨fte zwischen Reifen und Fahrbahn zulassen, an den
Fahrer zuru¨ckmelden. Diese beiden Aufgaben des Lenksystems erfolgen auf unter-
schiedlichen U¨bertragungspfaden. Die Anforderungen an diese U¨bertragungspfade
ko¨nnen unmittelbar aus dem Vergleich abgeleitet werden.
Der U¨bertragungspfad vom Lenkrad zur Straße sollte vom Lenksystem so un-
terstu¨tzt werden, dass die vom Menschen bereitgestellte Stellenergie bis in den ma-
ximalen durch den Menschen darstellbaren Frequenzbereich ausreichend ist. Dies
versteht man bei der Lenksystemauslegung als notwendige Grenzlenkwinkelge-
schwindigkeit und leitet aus ihr die entsprechenden Leistungsanforderungen an das
System ab. Im U¨bertragungspfad von Straße zu Lenkrad bzw. Zahnstangenkraft zu
Handmoment mu¨ssen Kraftschwankungen so an den Fahrer weitergegeben werden,
dass der Nutzinformationsinhalt dieser Anregung voll ausgescho¨pft werden kann
und Sto¨rinformationen im geeigneten Maße unterdru¨ckt werden. Man spricht in
diesem Falle von guter “Lenkungsru¨ckmeldung”.
1.1.4 Entwicklungshistorie
Seit der Erfindung des Automobils spielt die Lenkung eine bedeutende Rolle bei der
Konstruktion von Kraftfahrzeugen. Wie bereits erwa¨hnt hat diese die prinzipielle
Aufgabe einen Richtungswunsch des Fahrers, der sich durch einen Stellwinkel am
Lenkrad a¨ußert, in einen Stellwinkel an den Ra¨dern umzusetzen.
Im Laufe der Jahrzehnte haben sich unter den vielen Ansa¨tzen zur Verwirkli-
chung einer Lenkung insbesondere die Zahnstangenlenkungen durchgesetzt. Bis in
die neunziger Jahre waren noch ha¨ufig, insbesondere im Kleinwagensegment, ma-
nuelle Zahnstangenlenkungen ohne Lenkkraftunterstu¨tzung in den Automobilen zu
finden. Mit den wachsenden Anspru¨chen der Konsumenten haben aber nach und
nach die seit den fu¨nfziger Jahren aus dem Luxussegment bekannten Lenkkraft-
unterstu¨tzungsanlagen auf Basis hydraulischer Einheiten ihren Weg in alle Klassen
von Automobilen gefunden.
Heutige Lenkanlagen haben, neben der Erfu¨llung ihrer Basisaufgabe, wie schon
in Abschnitt 1.1.1 erwa¨hnt, eine Vielzahl von Funktionen gleichzeitig zu erfu¨llen.
Die Lenkung soll bezu¨glich der Fahrsicherheit (Lenkpra¨zision, Ru¨ckmeldung der
Radkra¨fte, Eigenstabilisierung), dem Komfort (geringer Lenkaufwand, selbsta¨ndiger
Ru¨cklauf, Kompensation von Sto¨rungen) und den Anforderungen an die technische
Realisierbarkeit (Bauraum, Kosten, Wirkungsgrad) auch vom Gesetzgeber vorgege-
bene Anforderungen bezu¨glich der Sicherheit (Insassenschutz, Kraftniveau) und der
Umweltfreundlichkeit (Energieverbrauch, Werkstoffe, Medien, Gewicht) erfu¨llen.
Insbesondere die Umweltaspekte haben in den letzten Jahren die Fahrzeug- und die
Lenksystemhersteller motiviert, das Prinzip der elektrischen Lenkkraftunterstu¨tz-
ung bis zur Serienreife zu entwickeln.
Neben der tatsa¨chlichen Verringerung des lenkungsspezifischen Energiebedarfs
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und des damit verbundenen Kraftstoffverbrauchs des Gesamtfahrzeugs (siehe auch
[Karch et al., 2007], [Pfeffer et al., 2008b], [Wenzel, 2008]), kann bei elektri-
schen Servolenkungen auch auf die umweltscha¨dliche Hydraulikflu¨ssigkeit verzich-
tet werden. Zusa¨tzlich lassen sich weitere technische Potenziale zur Kraftstoffein-
sparung, wie z.B. die Start/Stop Funktion, erst durch die Verwendung elektrome-
chanischer Lenksysteme in der Breite umsetzen.
Nicht zuletzt seien noch die Mo¨glichkeiten zur Erweiterung des Funktionsum-
fangs, wie z.B. der Einpark- und der Spurhalteassistent, sowie die Seitenwind-
und Fahrbahnneigungskompensation etc. als Argument fu¨r eine elektromechanische
Lenkkraftunterstu¨tzung genannt. Auch fu¨r Hersteller von Kraftfahrzeugen aus dem
Sportwagensegment haben die genannten Vorteile große Bedeutung, da Kraftstoff-
einsparungstechnologien bei u¨blicherweise leistungsstarken Automobilen zu einer
gro¨ßeren sozialen Akzeptanz dieser Nischenfahrzeuge fu¨hren. Daneben erwarten
die anspruchsvollen Kunden auch bei sportlichen Fahrzeugen die aus den Limousi-
nen bekannten Komfortfunktionen. Zusa¨tzlich la¨sst der mo¨gliche erweiterte Funk-
tionsumfang einer elektrischen Servolenkung mehr Spielraum zur Erarbeitung von
Alleinstellungsmerkmalen (vgl. [Harrer, 2006], [Karch und Gru¨ner, 2007]). Diese
wiederum beeinflussen tendenziell die Kaufentscheidung der Kunden.
An dieser Stelle du¨rfen aber auch die aus heutiger Sicht vorhandenen system-
immanenten Nachteile bezu¨glich des Lenkgefu¨hls und der Fahrphysik der elektri-
schen Lenkkraftunterstu¨tzung nicht verschwiegen werden. So ist z.B. neben den
bislang noch ho¨heren Kosten, den gea¨nderten Anforderungen an die geometrische
Integration auch ha¨ufig ein signifikant schlechteres Lenkgefu¨hl zu beklagen. Ein
ha¨ufig in der Presse bema¨ngelter Aspekt des Lenkgefu¨hls bei elektromechanischen
Lenksystemen ist ihre im Vergleich zu hydraulischen Servolenkungen verminderte
Fahrbahnru¨ckmeldung. Diese wird bei derzeitig am Markt erha¨ltlichen Systemen
als wenig mitteilsam oder synthetisch empfunden (vgl. [Brunn, 2004], [Bangemann,
2003], [Peters, 2003]). Nicht nur, aber besonders im Sportwagensegment, kann man
dem Kunden diese Verschlechterung des Lenkgefu¨hls nicht zumuten.
1.2 Literaturu¨bersicht
Wegen der in Abschnitt 1.1.4 beschriebenen, gegenu¨ber hydraulischen Servolenk-
anlagen schlechteren Ru¨ckmeldung der elektromechanischen Lenksysteme, sind in
den letzten Jahren viele Arbeiten zur Verbesserung des Lenkgefu¨hls und zur Erfas-
sung der Bedeutung des Lenkgefu¨hls fu¨r den Fahrer verfasst worden. Eine große
Anzahl von Autoren hat sich bereits mit dem Thema Lenkgefu¨hl bescha¨ftigt (vgl.
[Bubb, ], [Schmidt, 2008], [Cole, 2008], [Harrer, 2007], [Pfeffer et al., 2008a]).
Dabei stellt stets die Definition von “gutem” Lenkgefu¨hl ein Problem dar. Eine um-
fangreiche Charakterisierung des Lenkgefu¨hls ist in [Harrer, 2007] zu finden. [Har-
rer, 2007] definiert das Lenkgefu¨hl, basierend auf seinen Literaturrecherchen, als in-
dividuelle, subjektiv wahrgenommene, komplexe Erfahrung, welche von verschie-
denen Sinnen verarbeitet und durch die Fahrzeug und Lenkradantwort ausgelo¨st
wird.
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Dabei kann das Lenkgefu¨hl prinzipiell in das Fu¨hrungs- und Ru¨ckmeldever-
halten aufgeteilt werden. Wa¨hrend das Fu¨hrungsverhalten einer modernen elek-
trischen Servolenkung weitestgehend appliziert werden kann, stellt sich die Auf-
gabe der Applikation der Lenkungsru¨ckmeldung etwas schwerer dar. Der Grund
dafu¨r liegt in der systemimmanenten Tiefpassfiltereigenschaft (nachzulesen z.B.
in [Winkler, 2006]) einer elektrischen Servolenkung und der daraus resultierenden
Notwendigkeit zur Schaffung neuer U¨bertragungswege der Informationen von der
Straße zum Lenkrad. Hierbei muss jedoch zwischen der U¨bertragung von Nutz-
und Sto¨rinformationen unterschieden werden.
[von Groll, 2006] hat z.B. eine Methode entwickelt, die Lenkraddrehschwin-
gungen im Sto¨ru¨bertragungspfad6 kompensiert. Das Verfahren wurde fu¨r niedrige
Fahrzeuggeschwindigkeiten evaluiert. Allerdings fehlt eine Evaluierung der Me-
thode fu¨r mittlere und ho¨here Fahrzeuggeschwindigkeiten. Des Weiteren werden
Reibwerta¨nderungen nicht direkt erfasst und es fehlt eine Plausibilisierungsmetho-
de, um die wahrgenommenen Schwingungen am Lenkrad in Relation zu den u¨ber
die Fu¨ße und den Sitz wahrgenommenen Schwingungen zu setzen.
[Goebel, 2005] zeigt die Differenz zwischen der mit der Reibwerta¨nderung
korrelierenden Seitenkraft fu¨r den Fall einer direkten und indirekten Messung auf.
Abweichungen sind abha¨ngig vom jeweiligen Fall dabei nicht vernachla¨ssigbar. Die
zeitliche Korrelation der jeweiligen Signale spielt also eine große Rolle.
[Buschardt, 2002] hingegen hat sich mit empirischen Untersuchungen der men-
schlichen Wahrnehmung von Lenkmomenten bescha¨ftigt. Seine Arbeit gibt umfas-
senden Aufschluss u¨ber Verzugszeiten zwischen dem Einleiten eines Lenkmano¨vers
und der folgenden Reaktion am Lenkrad und Absolutwerten fu¨r das Lenkradmo-
ment, die notwendig sind, um u¨berhaupt eine A¨nderung wahrzunehmen. Ein Schwer-
punkt seiner Arbeit liegt in der Entwicklung eines Konzepts zur U¨bermittlung des
Reibwertes zwischen Reifen und Fahrbahn.
[Winkler, 2006] bescha¨ftigt sich mit der Ableitung objektiver Kenngro¨ßen zur
Beschreibung der Lenkeigenschaften einer Sportwagenachse mit elektrischer Ser-
volenkung. Die Resultate seiner Arbeit sind jedoch sehr produktspezifisch und
daher nicht allgemein anwendbar. [Winkler, 2006] ist es gelungen, Zielwerte fu¨r
die sinnvolle Applikation seiner selbst definierten objektiven Parameter anzuge-
ben, allerdings fehlt eine umfassende Validierung. Zur Verbesserung des Sto¨ru¨ber-
tragungsverhaltens schla¨gt er vor, die Tra¨gheitsmasse durch eine geeignete Getrie-
beu¨bersetzung der Lenkung zu vermindern. Wie sich in der Systemanalyse in Ka-
pitel 3 noch zeigen wird, ist dies auch tatsa¨chlich zielfu¨hrend, jedoch selten im
Einklang mit den sonstigen Anforderungen an die Lenkung darstellbar.
[Brunn, 2004] widmet seine Arbeit dem Vergleich einer hydraulischen mit ei-
ner elektrisch unterstu¨tzten Lenkung in Hinsicht auf die U¨bertragung von Nutz- und
Sto¨rinformationen im Sto¨ru¨bertragungspfad. Als Nutzinformationen identifiziert er
das Anzeigen von Aquaplaning, Reibwerta¨nderungen, Spurrilleninformationen und
die Ru¨ckmeldung der vorhandenen Seitenkraftreserve. Als Sto¨rinformationen nennt
er Lenkradschwingungen infolge von Bremsmano¨vern, Unwuchten und Sto¨ßen beim
6Handmoment in Folge von Zahnstangenkrafta¨nderungen
KAPITEL 1. EINLEITUNG 10
U¨berfahren von Hindernissen. Des Weiteren grenzt er alle ho¨herfrequenten Lenk-
radschwingungen gro¨ßer 50 Hz als Sto¨rinformationen aus. Er gibt auf Basis einer
einfachen Annahme ein Zielintervall fu¨r die Eckfrequenz des Tiefpasses einer elek-
trischen Servolenkung an und definiert zudem Zielrichtungen fu¨r die mechanischen
Parameter, die das Potenzial haben die Systemeckfrequenz in Richtung ho¨herer Fre-
quenzen zu verschieben. Allerdings fehlt die endgu¨ltige Validierung seiner Annah-
men und eine umfassendere Betrachtung der regelungstechnischen Aspekte. Zudem
benutzt er den Begriff Sto¨ßigkeit, um den oberen Grenzbereich der Eckfrequenz zu
definieren, es bleibt jedoch die Definition von Sto¨ßigkeit einer Lenkung offen.
[Camuffo et al., 2002] beschreibt ein Verfahren zur integrierten, modellbasier-
ten Abstimmung einer elektrischen Servolenkung. Ein umfassendes Mehrko¨rper-
dynamikmodell der Lenkung und des Fahrzeugs inklusive der verwendeten Rege-
lung bildet die Grundlage des Verfahrens. Dabei werden vorab validierte, objek-
tive Kenngro¨ßen einer hydraulisch unterstu¨tzten Lenkung als Referenzwerte be-
nutzt. Dieses umfassende Verfahren eignet sich sehr gut, um die elektrische Ser-
volenkung hinsichtlich der definierten Kenngro¨ßen abzustimmen. Allerdings las-
sen sich keine verallgemeinerten Aussagen zu den unterschiedlichen Einflussgro¨ßen
im Sto¨ru¨bertragungspfad machen. Daher ist die Transparenz des Ansatzes gering.
Weiterhin bleibt zu hinterfragen, in wie weit das verwendete Referenzmodell den
Anspru¨chen anderer Kraftfahrzeughersteller genu¨gt und welcher Aufwand no¨tig ist,
um entsprechende Referenzmodelle zu generieren. Das vorgestellte Verfahren dient
somit nur dem Einzelfall.
[Sugitani et al., 1997] stu¨tzt sich bei seinen Untersuchungen mehr auf die Mo¨g-
lichkeiten der Regelungstechnik. Als Grundlage fu¨r seine U¨berlegungen dient die
Vorstellung der Trennung der Informationsu¨bertragung vom Lenkrad zur Zahnstan-
ge und von der Zahnstange zum Lenkrad. Mit Hilfe von unterschiedlichen Ge-
wichtungsfunktionen fu¨r die Informationsu¨bertragungsrichtungen und einem H∞-
Regelungsansatz in einem verallgemeinerten Modell gelingt es ihm ausreichende
Lenkunterstu¨tzung zu erlauben, wa¨hrend nur Zahnstangenkraftsto¨rungen bis zu ei-
ner definierten Frequenz durchgelassen werden7. In seiner Arbeit wird jedoch we-
der eine optimale Eckfrequenz definiert noch bescha¨ftigt er sich mit komplexeren
Modellen einer Lenkung und deren Eigenschaften. Des Weiteren ist nicht klar, in-
wiefern sich die u¨blichen Applikationsmodule in seinen Ansatz integrieren lassen.
[Zaremba et al., 1998] verfolgt in seiner Arbeit einen ganz a¨hnlichen Ansatz.
Bei seinem H2-Regelungsansatz benutzt er die H2-Norm als Nebenbedingung zur
Optimierung des Lenkgefu¨hls. Er definiert jedoch die verwendeten Nebenbedin-
gungen nicht spezifisch aus, so dass die Richtigkeit seiner Annahmen nicht aus-
reichend u¨berpru¨ft werden kann. Auch wird nicht klar, wie der Ansatz mit der
Applikation von subjektiven Lenkungseigenschaften wie z.B. dem Mittengefu¨hl
korreliert. Zudem werden die mechanischen Einflu¨sse als konstant angesehen und
bleiben daher unberu¨cksichtigt.
Nichts desto trotz zeigen insbesondere die beiden zuletzt genannten Arbeiten,
neben den Ansa¨tzen von [Endo, 2000] zur Beru¨cksichtigung des Straßenzustands
7Ausgepra¨gter Tiefpassfilter
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und [Tanaka et al., 2007] zur Erho¨hung der Fahrzeugstabilita¨t, sowie [Niemann
et al., 1980] und [Graßmann und Henrichfreise, 2003] zur Unterstu¨tzung der Kurs-
haltung und variablen Lenkkraftunterstu¨tzung, das regelungstechnische Potenzial
zur Verbesserung des Lenkgefu¨hls.
1.3 Ziel und Aufbau der Arbeit
Aus der Literaturrecherche in Abschnitt 1.2 geht hervor, dass das Problem der
verminderten Lenkungsru¨ckmeldung fu¨r elektromechanische Lenksysteme bislang
nur unzureichend gelo¨st ist und dass das U¨bertragungsverhalten von Zahnstangen-
kraftanregungen zu Momenten am Lenkrad eine zentrale Rolle bei der weiteren
Verbesserung des Lenkgefu¨hls spielt.
Es ist zwar bereits mo¨glich, im Einzelfall die Ru¨ckmeldung fu¨r bestehende An-
sa¨tze zu optimieren, dazu wird aber ha¨ufig auf eine ku¨nstlich generierte Ru¨ckmel-
dung zuru¨ckgegriffen oder die Anpassung der ru¨ckmeldungsrelevanten Parameter
ist fu¨r den Applikationsingenieur sehr intransparent und daher schwierig.
In der vorliegenden Arbeit wird ein regelungstechnischer Ansatz vorgestellt,
der es ermo¨glicht, die Ru¨ckmeldung elektromechanischer Servolenkungen in ihrem
Frequenzband zu erweitern und in Einzelereignissen pra¨gnanter darzustellen. Es
wird gezeigt, dass durch den gewa¨hlten Ansatz automatisch ein fahrphysikalisch
korrekter Lenkungsru¨cklauf erzeugt wird, welcher das ha¨ufig bei anderen Ansa¨tzen
notwendige aktive Ru¨cklaufmodul ersatzlos entfallen lassen kann. Hierdurch wird
die Fahrzeugeigenstabilisierung wesentlich verbessert und der Applikationsaufwand
reduziert.
Zur Identifikation der ru¨ckmeldungsrelevanten Eigenschaften elektrischer Servo-
lenkungen wird zuna¨chst jeweils ein Modell einer elektrischen und einer hydrau-
lischen Servolenkung aufgebaut. Als Bezugssystem dient die achsparallele Aus-
fu¨hrungsform einer elektromechanischen Servolenkung (APA-EPS). Diese Varian-
te wird ha¨ufig in Fahrzeugen mit mittlerer und hoher Leistungsanforderung verbaut
(vgl. Abbildung 1.2).
Das Modell hat den weiteren Vorteil, dass modellbasierte Entwurfsverfahren
fu¨r die Reglersynthese verwendet werden ko¨nnen. Zur Umsetzung der Aufgabe
werden zuna¨chst die mechanischen Eigenschaften der Systeme im Zeit- und Fre-
quenzbereich untersucht und die U¨bertragungseigenschaften der einzelnen Systeme
hinsichtlich der zur Verfu¨gung stehenden Nutz- und Sto¨rinformationen bei passiver
Unterstu¨tzung charakterisiert. Der Einfluss der unterschiedlichen mechanischen Pa-
rameter wird im Sinne einer Sensitivita¨tsanalyse bewertet.
Es wird gezeigt, dass die Potenziale hardwarebasierter, also mechanischer A¨n-
derungen an der Lenkung schnell erscho¨pft sind. Anschließend wird u¨berpru¨ft,
wie sich die Systemeigenschaften von hydraulischen und elektromechanisch un-
terstu¨tzten Lenksystemen durch die Nutzung einer entsprechenden Unterstu¨tzungs-
kraft vera¨ndern. Dazu werden ein Hydraulikersatzmodell und zwei typische Re-
gelungsansa¨tze fu¨r elektromechanische Lenksysteme implementiert. Diese sind als
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Kennfeld- und Momentenregelung bekannt (vgl. Abschnitt 1.1.2), befinden sich be-
reits im Serieneinsatz oder sind kurz vor der Serieneinfu¨hrung.
Auf Basis der neu gewonnenen Erkenntnisse und den bereits bekannten kunden-
relevanten Anforderungen an ein Lenksystem werden die Anforderungen an eine
ru¨ckmeldungsoptimierte Regelung einer elektromechanischen Servolenkung abge-
leitet.
Nachfolgend werden umfassend die Grundidee des hier neu eingefu¨hrten Regel-
ungsansatzes vorgestellt und die Reglerparameter generisch hergeleitet. Anschlie-
ßend werden die Eigenschaften des Reglers anhand validierter Modelle und auf
Basis von Messungen am realen System mit den bestehenden Regelungskonzepten
unter gleichen Randbedingungen verglichen. Um auch die hinsichtlich des Lenk-
gefu¨hls immer noch als Referenz geltende hydraulischen Servolenkung mit in den
Vergleich aufzunehmen, werden in der Gesamtfahrzeugsimulation die relevanten
Basiseigenschaften der hydraulischen und der elektromechanischen Servolenkung
durch repra¨sentative Fahrmano¨ver unter gleichen Randbedingungen verglichen.
Die vorliegende Arbeit gliedert sich wie folgt:
Kapitel 1: Im ersten Kapitel wird eine generelle Einfu¨hrung in die Lenkungsthe-
matik gegeben und das Problem der reduzierten Lenkungsru¨ckmeldung bei
elektromechanischen Servolenkungen als wesentlicher Verbesserungsaspekt
des Lenkgefu¨hls vorgestellt. Der aktuelle Stand der Technik bzw. die vor-
handenen Lo¨sungsstrategien zur impliziten oder expliziten Verbesserung der
Lenkungsru¨ckmeldung werden anhand einer Literaturrecherche aufgezeigt.
Des Weiteren wird das Ziel der Arbeit formuliert.
Kapitel 2: Im zweiten Kapitel wird zuna¨chst das Vorgehen bei der Modellbildung
geschildert und die Systemgrenze der Modelle definiert. Danach wird die
Abstraktionsebene der mechanischen, elektrischen und hydraulischen Eigen-
schaften der Systeme anhand von Prinzipdarstellungen erla¨utert. Anschlie-
ßend werden die Bewegungsdifferentialgleichungen der elektromechanischen
und der hydraulischen Servolenkung unter anderem mit Hilfe der Lagran-
ge’schen Gleichungen zweiter Art hergeleitet. Nachfolgend wird auf die
wichtige nichtlineare Reibung eingegangen und diese, insofern es notwendig
erscheint, den bestehenden Modellen hinzugefu¨gt. Abschließend werden die
Modelle und ihre Parameter anhand des Abgleichs mit Messdaten validiert.
Kapitel 3: Das dritte Kapitel entha¨lt die notwendige Systemanalyse. Neben der
Identifikation der dominanten Eigenschaften zur Beeinflussung der Ru¨ck-
meldung der betrachteten System werden auch regelungstechnisch wichtige
Aspekte wie Steuerbarkeit und Beobachtbarkeit untersucht. Auf Basis der ge-
wonnenen Erkenntnisse wird eine These abgeleitet, durch deren Einhaltung
die Ru¨ckmeldung elektromechanischer Lenksysteme verbessert werden kann.
Kapitel 4: Im vierten Kapitel werden die allgemeinen Anforderungen an die Rege-
lung einer elektromechanischen Servolenkung um die spezifischen Anforde-
rungen fu¨r gute Lenkungsru¨ckmeldung erweitert und die ru¨ckmeldungs- und
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ru¨ckstellrelevanten Maßgro¨ßen festgelegt. Dazu wird neben den Aspekten
fu¨r das Lenkverhalten auch die menschliche Wahrnehmung beru¨cksichtigt.
Abschließend werden der neuartige Ansatz zur Unterstu¨tzungskraftregelung
zusammen mit den konventionellen Ansa¨tzen der Kennfeld- und Momenten-
regelung anhand eines generischen Entwurfsverfahrens hergeleitet und ihre
strukturell gegebenen Unterschiede diskutiert.
Kapitel 5: Das fu¨nfte Kapitel bescha¨ftigt sich mit der Gegenu¨berstellung der ver-
schiedenen Konzepte und mit dem Vergleich der EPS-Regelansa¨tze mit der
HPS. Als Bewertungskriterien werden die zuvor festgelegten ru¨ckmeldungs-
und ru¨ckstellrelevanten Maßgro¨ßen verwendet. Anhand dieser lassen sich
qualitative Aussagen zum Potenzial des jeweiligen Ansatzes machen. Da-
nach werden die verschiedenen EPS Modelle in der Gesamtfahrzeugsimula-
tion anhand ausgewa¨hlter und repra¨sentativer Fahrmano¨ver verglichen. Da-
zu werden zuna¨chst die Pra¨missen geschildert, unter denen die Ansa¨tze in
der Simulation vergleichbar sind. Insbesondere die sehr positiven fahrdy-
namisch korrekten Ru¨ckstelleigenschaften des neuen Ansatzes werden dabei
herausgestellt. Zum Abschluss des Kapitels 5 werden die in der Simulation
gezeigten Vorteile der Unterstu¨tzungskraftregelung gegenu¨ber der Kennfeld-
regelung durch den Vergleich von Messungen der beiden Konzepte auf einem
realen System belegt.
Kapitel 6: Das sechste und letzte Kapitel rundet die Arbeit durch eine kurze Zu-
sammenfassung der gewonnenen Erkenntnisse ab. Nachfolgend werden zur
Verdeutlichung des wissenschaftlichen Mehrwerts der Arbeit einige Aspek-
te gesondert aufgegriffen. Abschließend wird auf Basis der in dieser Arbeit
geschilderten Effekte, Eigenschaften und Potenzialen des neuartigen Rege-
lungsansatz ein Ausblick auf zuku¨nftige Optimierungen, Erweiterungen und
weiterfu¨hrende Arbeitsfelder gegeben. Auf Basis dieser Grundlagen lassen
sich erga¨nzende Module entwickeln, die sowohl den Funktionsumfang der
elektrischen Servolenkung erweitern, als auch bei u¨bergeordneten Aufgaben
der Regelung auf Gesamtfahrzeugebene unterstu¨tzen ko¨nnen.
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Kapitel 2
Systemmodellbildung
Im mechatronischen Entwicklungsprozess versteht man unter Modellbildung die
Darstellung des natu¨rlichen Verhaltens eines Systems durch die Abbildung seiner
dynamischen und statischen Eigenschaften mit Hilfe von mathematischen Glei-
chungen. Bei dem jeweiligen Verhalten eines Systems kann es sich um die Um-
wandlung und/oder den Transport von Materie, Energie und/oder Informationen
handeln. Mechatronische Systeme verbinden per Definition mechanische, elektri-
sche und/ oder hydraulische Komponenten und beeinflussen deren Eigenschaften
mit Hilfe intelligenter Elektronik. Fu¨r die Modellbildung mechatronischer Systeme
ist es daher notwendig mathematische Formulierungen fu¨r physikalische Effekte
aus verschiedenen Disziplinen zu kombinieren.
In der Regel sind die beno¨tigten Formulierungsansa¨tze aus den jeweiligen Fach-
disziplinen bekannt. Je feiner die jeweilige Beschreibungsart, desto ho¨her ist die
Komplexita¨t der mathematischen Modelle und in der Regel auch ihre Abbildungs-
genauigkeit. Nach [Klotzbach et al., 2003]) ist es jedoch keineswegs zielfu¨hrend
immer die komplexeste Methode anzustreben. Dies ist auch in der vorliegenden
Arbeit der Fall. Die jeweiligen Modelle sind nur so komplex wie no¨tig, um die
gewu¨nschte Genauigkeit zu erzielen und den Rechenaufwand in Grenzen zu halten.
Daher wird nachfolgend auch kein universales Modell beschrieben, mit welchem al-
le denkbaren Aufgaben und Fragestellungen gleichermaßen gut bearbeitet werden
ko¨nnen.
Im Allgemeinen wird zwischen experimenteller und theoretischer Modellbil-
dung unterschieden. Bei der experimentellen Modellbildung bedient man sich be-
reits vorhandener Daten aus Messreihen und versucht deren Charakteristik durch
mathematische Ausdru¨cke zu beschreiben. Dies ist z.B. bei der Magic Tire Formu-
la nach Pacejka der Fall. Im Sinne einer Systemidentifikation ko¨nnen diese Model-
le ha¨ufig das mit den Messdaten beschreibbare Systemverhalten sehr gut abbilden
(vgl. auch [Cardillo, 1964], [Laible et al., 2006], [Klotzbach und Henrichfreise,
2002]). Nachteil dieser Methode ist, dass man sich nicht sicher sein kann, ob das
Modell das Systemverhalten auch außerhalb des bekannten Messdatenbereichs gut
beschreibt und dass zuna¨chst ein reales System vorhanden sein muss, um u¨berhaupt
Messdaten erheben zu ko¨nnen.
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Im Gegensatz dazu bedient man sich bei der theoretischen Modellbildung all-
gemeiner physikalischer Zusammenha¨nge, um ein reales System zu beschreiben.
Diese Methode hat zum Einen den Vorteil, dass das reale System zum Zeitpunkt
der Modellbildung noch gar nicht vorhanden sein muss, um Aussagen u¨ber das dy-
namische Systemverhalten zu treffen und dass es zum Anderen auch dann noch
seine Gu¨ltigkeit beha¨lt, wenn man den urspru¨nglichen Auslegungsbereich verla¨sst.
Des Weiteren ist in der Praxis, sowohl bei der experimentellen als auch bei der theo-
retischen Modellbildung, zwischen Kosten, Nutzen und Zeitaufwand aufwendiger
Messungen oder Detailmodellierungen abzuwa¨gen. In der Praxis kommen daher
ha¨ufig Mischformen beider Modellbildungsansa¨tze vor.
Unabha¨ngig davon welche Modellbildungsmethode gewa¨hlt wird, muss man
sich aber vor Augen fu¨hren, dass ein Modell immer nur eine Approximation der
Realita¨t darstellen kann. Es ist daher unbedingt notwendig, dass bei der Verwen-
dung eines Modells die getroffenen Vernachla¨ssigungen bekannt sind, damit dieses
nicht fu¨r Aussagen außerhalb seines Gu¨ltigkeitsbereichs verwendet wird ( [Fo¨llinger,
1994], [Brogan, 1991] und [Isermann, 1988], [Isermann, 2005]).
Die Detaillierungstiefe der in diesem Kapitel eingefu¨hrten Modelle orientiert
sich an der jeweiligen Aufgabenstellung und den fu¨r die Parametrierung zur Ver-
fu¨gung stehenden Ressourcen. Die Ausfu¨hrungen in den nachfolgenden Abschnit-
ten, insbesondere bei der Validierung der verwendeten Parameter, werden jedoch
zeigen, dass die getroffenen Vereinfachungen keinen dominanten Einfluss auf die
globale Systemdynamik der beschriebenen Baugruppen haben.
In den folgenden Abschnitten 2.1.1 und 2.1.2 werden zuna¨chst die hydraulische
und die elektrische Servolenkung in ihrer achsparallelen Ausfu¨hrungsform anhand
von Prinzipschaubildern in Gestalt und Funktionsweise beschrieben. Nachfolgend
werden in Abschnitt 2.2.1 und 2.2.2 die Modelle der hydraulischen und elektro-
mechanischen Servolenkung, inklusive ihrer fu¨r die angestrebten Untersuchungen
relevanten Nichtlinearita¨ten, hergeleitet. Im Anschluss daran wird in Abschnitt 2.4
die Parametrierung der einzelnen Modelle beschrieben. Die Reglersynthese der
elektromechanischen Servolenkung wird in Kapitel 2 noch ausgelassen und erst in
Kapitel 4 eingefu¨hrt, da nicht nur das Reglerentwurfsverfahren selbst, sondern auch
die Struktur der Regelung einen wesentlichen Einfluss auf die Systemdynamik hat
und daher die Basiseigenschaften der hydraulischen und elektromechanischen Ser-
volenkung unvergleichbar machen wu¨rde.
2.1 Beschreibung der betrachteten Systeme
In den folgenden zwei Unterabschnitten wird anhand von Prinzipdarstellungen der
hydraulischen und der elektromechanischen Servolenkung mit achsparalleler An-
ordnung des Elektromotors (APA-EPS) die Funktionsweise dieser beiden System
erkla¨rt.
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2.1.1 Die hydraulische Zahnstangen-Servolenkung
Wie in Kapitel 1.1.1 erla¨utert muss die hydraulische Lenkung, wie jede andere Form
einer Servolenkung, einen Richtungswunsch des Fahrers mit einer ada¨quaten Kraft
unterstu¨tzen. Die Bereitstellung dieser Unterstu¨tzungskraft erfolgt bei hydrauli-
schen Servolenkungen mit Hilfe eines die Zahnstange umschließenden, beidseitig
wirkenden Hydraulikzylinders.
Hierzu verfu¨gt diese Lenkungsvariante u¨ber eine Pumpe, ein Stellventil, einen
Drehstab1, ein Ritzel, die Ventileingangswelle, die Zahnstange, die notwendigen
Leitungen und zwei Arbeitskammern, die einen auf der Zahnstange fest angebrach-
ten Kolben entsprechend der eingestellten Druckverha¨ltnissen nach links oder rechts




















Abbildung 2.1: Prinzipdarstellung der hydraulischen Servolenkung
berventil mit negativer Ventilu¨berdeckung ausgefu¨hrt. Das Hydrauliksystem wird
u¨blicherweise als Konstantstromsystem mit einer volumenstromgeregelten Flu¨gel-
zellenpumpe ausgefu¨hrt. Abbildung 2.1 zeigt zum Vergleich eine in mechanische
und hydraulische Komponenten aufgeteilte schematische Darstellung einer hydrau-
lischen Zahnstangen-Hydrolenkung.
Wird nun u¨ber die Lenksa¨ule ein Richtungswunsch des Fahrers eingeleitet, so
verdreht sich die mit dem Drehstab verbundene Ventileingangswelle gegenu¨ber der
Ventilhu¨lse und dem Ritzel. Der dadurch entstehende Relativwinkel fu¨hrt u¨ber die
1Ha¨ufig auch als Drehfeder bezeichnet
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hydraulische Widerstandsbru¨cke zu einer Verstimmung des Druckgleichgewichtes
in der linken und rechten Arbeitskammer. Die so entstehende Druckdifferenz im
Lenkzylinder treibt den Kolben samt Zahnstange in die geforderte Lenkrichtung bis
sich wieder ein quasistationa¨rer Gleichgewichtszustand eingestellt hat. Die dazu
notwendige Torsion des Drehstabs fu¨hrt zu einem fu¨r den Fahrer deutlich spu¨rbaren
Lenkmoment.
Die hydraulische Zahnstangen-Hydrolenkung kann als Regelsystem verstanden
werden. Hierbei handelt es sich um eine Lageregelung mit dem Lenkradwinkel als




















-kräfte    
Lenkrad-
winkel Lenkwinkel
Abbildung 2.2: Regelkreis der hydraulischen Zahnstangenlenkung
stangenposition stellen den Istwert dieses Regelkreises dar. Das Drehschieberventil
fu¨hrt den Soll-/Istwertabgleich durch und wirkt dann direkt u¨ber die Hydraulik auf
die Druckdifferenz im Arbeitszylinder ein. Als direkter Durchgriff leitet der Dreh-
stab des Ventils das mechanisch aufgebrachte Moment am Lenkrad auf die Zahn-
stange weiter, welches dann fu¨r den Fahrer als Lenkmoment zu spu¨ren ist. Das
System kommt mit einem stationa¨ren Regelfehler2, dem Differenzwinkel zwischen
Lenksa¨ule und Ritzel, zur Ruhe. Dieser Regelfehler ist gewollt, da erst hierdurch
eine u¨ber die Drehfeder proportionale Momentenru¨ckmeldung der jeweiligen Fahr-
situation erfolgt.
2Stationa¨re Regelfehler sind typisch fu¨r Regler mit nicht-integrierendem Anteil
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2.1.2 Die elektromechanische Servolenkung mit achsparalleler
Motoranordnung
Unter der Vielzahl der mo¨glichen Ausfu¨hrungsformen elektromechanischer Servo-
lenkungen (vgl. Abschnitt 1.1.2) wird an dieser Stelle die Version mit achsparal-
leler Motoranordnung beschrieben. Die elektrische Servolenkung soll, wie die hy-
draulische Lenkung auch, einen Richtungswunsch des Fahrers mit einer passenden
Servokraft unterstu¨tzen. Die Unterstu¨tzungskraft wird mit Hilfe eines achsparallel
zur Zahnstange angeordneten Elektromotors u¨ber ein auf die Zahnstange wirkendes
Getriebe bereitgestellt. Die APA-EPS verfu¨gt hierzu u¨ber ein Steuergera¨t, einen
elektronisch kommutierten Elektromotor, ein Untersetzungsgetriebe, die Zahnstan-











Abbildung 2.3: Die elektrische Servolenkung mit achsparalleler Motoranordnung
(APA-EPS)
Untersetzungsgetriebe besteht aus einem Riementrieb und einem Kugelumlaufge-
triebe. Mit dieser Getriebevariante lassen sich große Untersetzungen mit entspre-
chend hohen Unterstu¨tzungskra¨ften, bei vergleichsweise gutem Wirkungsgrad er-
zielen.
Wird nun u¨ber das Lenkrad ein Richtungswunsch des Fahrers eingeleitet, so ver-
dreht sich der Drehstab zwischen Lenksa¨ule und Ritzel und der Sensor sendet die
detektierte Momentena¨nderung an das Steuergera¨t. Abha¨ngig von der Art der Rege-
lung3 generiert das Steuergera¨t mit dem gemessenen Drehstabmoment und weite-
ren vom Regelungsansatz abha¨ngigen lenksysteminternen und vom Fahrzeug-CAN
3Es sind durchaus auch gesteuerte Systeme in der Serienproduktion
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stammenden Eingangsgro¨ßen, wie beispielsweise der Fahrzeug- und Lenkwinkel-
geschwindigkeit, ein Soll-Unterstu¨tzungsmoment. Dieses wird dann vom System
eingestellt und dadurch der Fahrer unterstu¨tzt.
2.2 Modellbildung der betrachteten Systeme
Bei der Modellbildung der betrachteten Systeme ist es zuna¨chst wichtig, die Sys-
temgrenzen der Modelle festzulegen. Bei den hier betrachteten Systemen ist die
Lenkung am Zahnstangenende von den Spurstangen und am Drehstabende von der
Lenksa¨ule freigeschnitten. Der Kontakt zur Außenwelt wird durch das Einwirken
a¨ußerer Kra¨fte an den Systemgrenzen dargestellt.
Eine mathematische Beschreibung der mechanischen Modelle in Form von Be-
wegungsgleichungen kann auf unterschiedlichen Wegen hergeleitet werden. Fu¨r
Systeme mit einer beherrschbaren Anzahl an Freiheitsgraden, wie es in dieser Ar-
beit der Fall ist, bieten sich die Lagrange’schen Gleichungen 2. Art an. Sie fu¨hren
bei der Reduktion der Freiheitsgrade der Modelle der elektromechanischen Servo-
lenkung automatisch auf die Ersatzgro¨ßen fu¨r Tra¨gheit, Da¨mpfung und Elastizita¨t.
Die Herleitung der Lagrange’schen Gleichungen aus dem d’Alembertschen Prinzip
ist z.B. in [Pfeiffer, 1992] und [Schiehlen, 2004] beschrieben. Fu¨r Mehrko¨rpersys-







































Hierbei sind q die generalisierten Koordinaten, T und V die kinetische und die
potentielle Energie und QNK die nicht-konservativen, verallgemeinerten Kra¨fte.
2.2.1 Die hydraulische Servolenkung
In Abschnitt 2.1.1 wurde die Funktionsweise einer hydraulischen Servolenkung
beschrieben. Die Mechanik dieser Lenkungsvariante wird in dieser Arbeit ver-
einfacht als Einmassenschwinger modelliert. Dazu wird die Ersatzmasse mZ ein-
gefu¨hrt. Die Verbindung zur Lenksa¨ule wird durch eine Getriebestufe und durch
Federelemente approximiert. Die dissipativen Anteile sind durch einen entspre-
chenden Da¨mpfungsterm realisiert. Das beschriebene Modell ist in Abbildung 2.4
schematisch dargestellt. Hierbei ist mZ die Masse der Zahnstange und des direkt








Abbildung 2.4: Schematische Darstellung des Modells einer hydraulischen Servo-
lenkung
angebundenen Hydraulik-Kolbens und cDS die Steifigkeit zwischen Zahnstange und






ist das U¨bersetzungsverha¨ltnis zwischen dem Ritzelwinkel ϕRi und der Zahnstan-
genposition xZ4. Der dissipative Anteil dZ wird zuna¨chst als linearer Da¨mpfungs-
term angesetzt.
Von außen wirken auf das System die externe Kraft Fext , das u¨ber die Lenksa¨ule
eingeleitete Moment cDS(ϕLS−ϕRi) und die aus der Hydraulik stammende Unter-
stu¨tzungskraft Fhydr.
4Bei einigen Herstellern ist es durchaus u¨blich Zahnstangen-Ritzel Kombinationen mit u¨ber
dem Zahnstangenweg vera¨nderlicher U¨bersetzung zu verwenden. Bei solchen Systemen ist das
U¨bersetzungsverha¨ltnis durch eine Kennlinie zu ersetzen oder um die Ruhelage zu linearisieren.
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Zur Bestimmung der Bewegungsgleichungen des Modells der hydraulischen
Servolenkung werden, gema¨ß den Ausfu¨hrungen aus Abschnitt 2.2, die Lagran-
ge’schen Gleichungen 2. Art (vgl. Gleichung 2.1 bis 2.4) verwendet. Dazu mu¨ssen
zuna¨chst die kinetischen und die potentiellen Energien sowie die verallgemeinerten
Kra¨fte und Koordinaten des Systems aus Abbildung 2.4 bestimmt werden. Nach




mZ x˙2Z . (2.6)












Anschließend ergeben sich die verallgemeinerten Kra¨fte fu¨r dieses System nach
Gleichung 2.4 durch das Zusammenfassen der von außen auf die Zahnstange wir-
kenden nicht-konservativen Kra¨fte zu
QNK =−dZ x˙Z−Fext +Fhydr . (2.8)
Da zur Auswertung der Lagrange’schen Gleichungen 2.1 nur der eine, aus Abbil-
dung 2.4 bekannte, Freiheitsgrad
q = xZ (2.9)
gegeben ist, folgt die Bewegungsgleichungen der hydraulischen Servolenkung so-
fort zu




−Fext +Fhydr . (2.10)
Damit ist der mechanische Anteil der Hydrolenkung vollsta¨ndig beschrieben. Zur
Vervollsta¨ndigung des Modells muss allerdings noch die hydraulische Unterstu¨tz-
ungseinheit modelliert werden.
Modellbildung des hydraulischen Aktors
Wie in der Einleitung zu Kapitel 2 bereits erwa¨hnt gibt es kein universal geeig-
netes Modell, mit welchem sich alle modellbasierten Aufgaben gleichermaßen gut
bewa¨ltigen lassen. Etablierte Modelle hydraulischer Lenksysteme sind in den Ar-
beiten von [Wong, 2001], [Meitinger und Breitfeld, 1998] und [Ulrich, 2007a], [Ul-
rich, 2007b] zu finden. Die Arbeiten von Wong und Meitinger zielen dabei aber
eher auf eine mo¨glichst pra¨zise Abbildung der ha¨ufig sehr hochfrequenten fluid-
dynamischen Prozesse ab. Ulrich hingegen bietet sowohl Modelle mit ausgereifter
Fluiddynamik als auch Vereinfachungsansa¨tze zur Erfassung des dominanten Ge-
samtsystemverhaltens an.
In dieser Arbeit soll das hydraulische Modell der Lenkung zur Systemanaly-
se und zum Vergleich mit elektromechanischen Lenksystemen herangezogen wer-
den. Dabei steht der Fokus der Untersuchungen auf der Identifikation dominanter
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ru¨ckmeldungsrelevanter Systemeigenschaften und der Optimierung der Lenkungs-
ru¨ckmeldung elektromechanischer Lenksysteme. Der relevante Frequenzbereich
fu¨r die Lenkungsru¨ckmeldung ist in jedem Fall kleiner 30Hz (vgl. [Brunn und Har-
rer, 2004]). Fluiddynamische Effekte oberhalb dieses Frequenzbereichs sind daher
in dieser Arbeit von untergeordneter Bedeutung und werden nicht beru¨cksichtigt.
Nachfolgend wird basierend auf den Vereinfachungsansa¨tzen von Ulrich und [Iser-
mann, 2005] unter Einbeziehung der hydraulischen Grundlagen aus [Backe und
Helling, 1990], [Prokes, 1968] und [Will und Gebhardt, 2007] ein fu¨r den Anwen-
dungsfall geeignetes Modell entworfen.
Da nur das dynamische Gesamtverhalten des hydraulischen Aktors im relevan-
ten Frequenzbereich richtig wiedergegeben werden muss, ist die Modellierung der
hydraulischen Zu- und Ableitungen sowie der Pumpe nicht notwendig. Wichtiger
Bestandteil des Modells ist allerdings der u¨ber den Volumenstrom am Drehschie-
berventil gesteuerte Differenzdruckaufbau im Arbeitszylinder. Der Ansatz zur Mo-
dellbildung des Drehschieberventils und die Herleitung der vom zugefu¨hrten Vo-
lumenstrom abha¨ngigen Druckaufbau-Differentialgleichung sind nachfolgend be-
schrieben:
Der Volumenstrom u¨ber das Drehschieberventil kann in Anlehnung an [Iser-
mann, 2005] durch einen linearen Zusammenhang ausgedru¨ckt werden
V˙Last = V˙KV˙ −KC pLast . (2.11)
Hierbei ist V˙Last der tatsa¨chliche Volumenstrom u¨ber das Drehschieberventil, V˙KV˙
der zur Verfu¨gung stehende Volumenstrom von der Pumpe, KC der Durchfluss-
Druck-Koeffizient und pLast der Differenzdruck zwischen der linken und rechten






Abbildung 2.5: Skizze des Arbeitszylinders der hydraulischen Servolenkung
KAPITEL 2. SYSTEMMODELLBILDUNG 23
Massenerhaltungsgleichung erha¨lt man exemplarisch, zuna¨chst unter Vernachla¨s-
sigung der Leckage zwischen linker und rechter Kammer, fu¨r die linke Kammer




= V˙1ρ1+V1ρ˙1 . (2.12)
Hierbei ist m˙1 der Massenstrom in die linke Kammer, V1 das Volumen der linken
Kammer und ρ1 die Dichte der Hydraulikflu¨ssigkeit in der linken Kammer. In der
Gleichung 2.12 sto¨rt die zeitliche A¨nderung der Dichte ρ˙1 und es fehlt die direkte
Abha¨ngigkeit vom Druck. Um die zeitliche A¨nderung der Dichte ρ˙1 zu eliminieren


















Erweitert man nun die Drucka¨nderung mit der Dichtea¨nderung ∂ p∂ρ und substituiert


















Damit erha¨lt man eine Gleichung, in der Druck und Dichte im Verha¨ltnis zueinander
dargestellt werden. Mit der Definition des Kompressibilita¨tsmoduls
β =−V ∂ p
∂V
(2.17)
folgt dann durch Substitution von Gleichung 2.17 in Gleichung 2.16 die Drucka¨n-







Damit erha¨lt man einen Ausdruck, der die gesuchte zeitliche A¨nderung der Dichte
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Mit Gleichung 2.19 kann die Massenerhaltungsgleichung fu¨r die exemplarisch ver-
wendete linke Arbeitskammer 2.12 in eine dichteunabha¨ngige Volumenstromerhal-
tungsgleichung umgewandelt werden. Daraus folgen, nun unter Beru¨cksichtigung
der Leckage zwischen linker und rechter Kammer, fu¨r die beiden Arbeitskammern
die Erhaltungsgleichungen zu








Wobei V˙1 und V˙2 die Volumenstro¨me in die erste und zweite Arbeitskammer sind.
Der Faktor C1→2 wird mit dem Differenzdruck ∆p = p1 − p2 multipliziert, um
den druckabha¨ngigen Leckageverlust u¨ber die Kolben-Zylinder-Dichtung auszu-
dru¨cken. Die Ausdru¨cke ∂V1∂ t und
∂V2
∂ t beschreiben die zeitlichen Volumena¨nderung
der Arbeitskammern und die Ausdru¨cke V1∂ p1β∂ t und
V2∂ p2
β∂ t eine Volumena¨nderung
aufgrund der Kompressibilita¨t der hydraulischen Flu¨ssigkeit. Der Koeffizient β
stellt dabei, wie in Gleichung 2.17 definiert, den Kompressibilita¨tsmodul der Hy-
draulikflu¨ssigkeit dar.
Da die Arbeitsfla¨chen A der Zylinderkammern gleich groß sind, la¨sst sich das
Volumen der Arbeitskammern allgemein ausdru¨cken als
V1 = V01+AxZ , (2.22)
V2 = V02−AxZ . (2.23)
Hierbei stellen V1 und V2 die zeitlich vera¨nderlichen Volumen der Arbeitskammern
dar. Die Konstanten V01 und V02 sind die jeweils inaktiven Totvolumen bei Mit-








ist. Subtrahiert man nun Gleichung 2.20 von Gleichung 2.21 und substituiert in das
Ergebnis die Gleichungen 2.24 und 2.25 so erha¨lt man
V˙1−V˙2−2C1→2(p1− p2) = 2Ax˙Z + AxZβ [p˙1+ p˙2]+
V01
β
p˙1− V02β p˙2 . (2.26)


















pV = 0 . (2.27)
Daraus folgt dann mit der Definitionen
V˙Last = V˙1 =−V˙2 , (2.28)
Vtot = V01+V02 (2.29)
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und unter der Annahme, dass die beiden Totvolumen V01 =V02 sind, aus Gleichung
2.26 die Differentialgleichung des Druckaufbaus zu
V˙Last−C1→2 pLast = Ax˙Z− Vtot4β p˙Last . (2.30)
Die hydraulische Unterstu¨tzungskraft ergibt sich dann als
Fhydr = A∆p = A [p1− p2] = ApLast . (2.31)
Setzt man nun Gleichung 2.11 in Gleichung 2.30 ein, so erha¨lt man die Modellglei-
chung des hydraulischen Aktors zu
Vtot
4β
p˙Last = Ax˙Z +[KC +C1→2] pLast−V˙KV˙ . (2.32)
Zustandsraummodell der hydraulischen Servolenkung
Das Modell der hydraulischen Servolenkung la¨sst sich im Zustandsraum darstellen.

































































KAPITEL 2. SYSTEMMODELLBILDUNG 26
Regelung der hydraulischen Servolenkung
Wie in Abschnitt 2.1.1 erwa¨hnt ist u¨ber die Konstruktion der hydraulischen Ser-
volenkung auch schon deren Regelung gegeben. Als Fu¨hrungsgro¨ße w steht da-
zu der Winkel der Lenksa¨ule ϕLS und als Stellgro¨ße u der Volumenstrom V˙KV˙
vor dem Drehschieberventil zur Verfu¨gung. Letzterer ist abha¨ngig von der Ven-
tilo¨ffnungsfla¨che, welche wiederum vom Differenzwinkel ∆ϕ zwischen Lenksa¨ule
und Ritzel abha¨ngt. Der Winkel ∆ϕ stellt den Soll-Ist-Abgleich und damit die Re-
geldifferenz e dar. Mit der Durchflussversta¨rkung KV˙ und der Ausgangsgleichung
2.35 la¨sst sich der Zusammenhang folgendermaßen ausdru¨cken:
u = KV˙ e = KV˙
[
w− y]= KV˙ [w−Cx] . (2.36)
Die Durchflussversta¨rkung KV˙ des Drehschieberventils wirkt also als proportiona-
le Versta¨rkung auf die Regeldifferenz e und stellt damit einen P-Regler dar. Diese
Versta¨rkung ist in aller Regel keine Konstante, sondern eine vom Differenzwinkel
∆ϕ abha¨ngige Kennlinie. Daraus folgt nach Substitution von Gleichung 2.36 in die
Zustandsgleichung 2.34 der hydraulischen Servolenkung die geschlossene Regel-
schleife zu
x˙ = Ax+BuKV˙ [w−Cx]+Bdd (2.37)
= [A−BuKV˙ C]x+BuKV˙ w+Bdd . (2.38)














































Die Reglerfunktion der Durchflussversta¨rkung la¨sst sich noch besser anhand eines
Blockschaltbildes erkennen. Aus diesem Grund ist in Abbildung 2.6 die Zustands-
gleichung des geschlossenen Regelkreises der hydraulischen Servolenkung in ei-
nem Blockschaltbild dargestellt. Zur Vereinfachung der Darstellung sind die vek-
torwertigen Signalpfade fett und die nicht-vektorwertigen Signalpfade normal ab-
gedruckt. Die Dimensionen der Blo¨cke ergeben sich entsprechend der Gleichung
2.39 bzw. der Dimension der Signalpfade. Es ist sofort zu erkennen, dass die hy-
draulische Servolenkung tatsa¨chlich durch ihre Konstruktion die Funktion eines P-
Reglers mit der variablen Versta¨rkung KV˙ wahrnimmt. Der einfache P-Regler fu¨hrt














Abbildung 2.6: Blockschaltbild der proportionalen Positionsregelung bei der hy-
draulischen Servolenkung
dabei zu einer bleibenden Regelabweichung e = ∆ϕ , welche sich fu¨r den Fahrer
u¨ber den Drehstab als Handmoment darstellt. Da die Regelversta¨rkung im Wesent-
lichen von der Ventilo¨ffnungsfla¨che KV˙ (∆ϕ) und der Geometrie der Steuerkanten
des Ventils abha¨ngt, ist gut nachvollziehbar, dass es relativ aufwendig ist und vieler
Erfahrung bedarf, eine hydraulische Servolenkung abzustimmen.
2.2.2 Die elektromechanische Servolenkung
Angelehnt an Abschnitt 2.1.2 wird die Mechanik der APA-EPS in dieser Arbeit ver-
einfacht als Mehrmassenschwinger modelliert. Die Darstellung der wesentlichen
Systemkomponenten erfolgt durch Ersatzmassen bzw. -tra¨gheiten. Die Verbindun-
gen zwischen den relevanten Systemtra¨gheiten werden durch Getriebestufen und
Federelemente approximiert. Die dissipativen Anteile sind durch entsprechende
Da¨mpfungsterme realisiert. Das beschriebene Modell ist in Abbildung 2.7 schema-
tisch dargestellt. Hierbei sind JBLDC, JKGT und mZ die Tra¨gheiten bzw. die Masse
der Rotorwelle, der Kugelumlaufmutter und der Zahnstange. Die Abku¨rzungen cR,
cKGT und cDS sind die kumulierten Steifigkeiten zwischen Rotorwelle und Kuge-
lumlaufmutter, Kugelumlaufmutter und Zahnstange, sowie Zahnstange und Dreh-
stab. Im Folgenden werden diese zur Vereinfachung als Riemensteifigkeit, Kugel-



























Abbildung 2.7: Schematische Darstellung der APA-EPS fu¨r die Modellbildung
sind die Riemenu¨bersetzung, die Kugelgewindetriebu¨bersetzung und das U¨berset-
zungsverha¨ltnis zwischen Ritzel und Zahnstange5. Die dissipativen Anteile dBLDC,
dKGT und dZ werden zuna¨chst als lineare Da¨mpfungsterme angesetzt. Von außen
wirken auf das System die externe Kraft Fext , das u¨ber die Lenksa¨ule eingeleitete
Moment cDSϕLS und das Motormoment TBLDC.
Zur Bestimmung der Bewegungsgleichungen des Modells der elektromechani-
schen Servolenkung werden, gema¨ß der Ausfu¨hrungen aus Abschnitt 2.2, die La-
grange’schen Gleichungen 2. Art (vgl. Gleichung 2.1 bis 2.4) verwendet. Dazu
mu¨ssen zuna¨chst die kinetischen und die potentiellen Energien sowie die verallge-
meinerten Kra¨fte und Koordinaten des Systems aus Abbildung 2.7 bestimmt wer-










mZ x˙2Z . (2.43)






















cR [iRϕKGT −ϕBLDC]2 . (2.44)
Anschließend ergeben sich die verallgemeinerten Kra¨fte fu¨r dieses System nach
Gleichung 2.4 durch das Zusammenfassen der von außen auf die Zahnstange wir-
kenden, nicht-konservativen Kra¨fte zu:
QNK = [−dZ x˙Z−Fext −dKGT ϕ˙KGT −dBLDCϕ˙BLDC +TBLDC]
T . (2.45)
5Das U¨bersetzungsverha¨ltnis zwischen Ritzel und Zahnstange wird hier als konstant angenom-
men. Dennoch ist es, wie bereits bei der Modellbildung der HPS erwa¨hnt, durchaus mo¨glich und
auch u¨blich Zahnstangen-Ritzel-Paarungen mit positionsabha¨ngig variabler U¨bersetzung zu verwen-
den.
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Die zur Bildung der partiellen Differentiale notwendigen verallgemeinerten Koor-
dinaten sind bereits durch die Freiheitsgrade aus Abbildung 2.7 festgelegt als
q = [xZ ϕKGT ϕBLDC]T , (2.46)
wobei xZ die Position der Zahnstange und ϕKGT und ϕBLDC respektive die Win-
kel der Kugelumlaufmutter und der Rotorwelle sind. Danach ergeben sich durch
die Berechnungsvorschrift in Gleichung 2.1 die Bewegungsgleichungen der elektri-
schen Servolenkung zu























JBLDCϕ¨BLDC = −dBLDCϕ˙BLDC + cR [iRϕKGT −ϕBLDC]
+TBLDC . (2.49)
U¨berfu¨hrt man die Gleichungen 2.47 bis 2.49 in Matrix-Vektor Schreibweise, so
gelangt man zu der generischen Darstellung
Mq¨+Dq˙+Kq = h . (2.50)
Hierbei ist M die Massenmatrix, D die Da¨mpfungsmatrix, K die Steifigkeitsmatrix
und h der von außen auf das System wirkende verallgemeinerte Kraftvektor. Die
Komponenten der Matrizen und des Vektors ergeben sich dann zu
M =



















−Fext + cDSϕLSiRZ 0 TBLDC
]T
. (2.54)
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Mit den Bewegungsgleichungen ist die Mechanik der elektromechanischen Servo-
lenkung nun vollsta¨ndig beschrieben. Zur Vervollsta¨ndigung muss das Modell je-
doch noch um die Dynamik der elektrischen Komponenten erga¨nzt werden. Dazu
wird den Bewegungsgleichungen der mechanischen Elemente noch die Differenti-
algleichung des elektrischen Antriebs hinzugefu¨gt.
Modellbildung des elektrischen Antriebs
Bei dem betrachteten System wird ein elektronisch kommutierter, bu¨rstenloser Gleich-
strommotor (Synchronmaschine) mit Permanentmagnet-Rotor verwendet. Diese
Motoren lassen sich nach [Isermann, 2005] in einem vereinfachten Schaltplan (vgl.
Abbildung 2.8) darstellen. Die Pulsweitenmodulation und die mehrfache Wieder-
holung der Polpaare auf dem Umfang der Rotorwelle werden nicht modelliert, da
nur das dynamische Gesamtverhalten des Elektromotors fu¨r den spa¨teren Regler-










Abbildung 2.8: Vereinfachtes Schaltbild eines bu¨rstenlosen Gleichstrommotors





=−RI− keω+US . (2.55)
Hierbei ist L die kombinierte Spuleninduktivita¨t, R der Wicklungswiderstand, ke die
Ru¨ckinduktions-Konstante und US die fu¨r den Motor zur Verfu¨gung stehende Span-
nung als Stellgro¨ße. Die Winkelgeschwindigkeit ω ist identisch mit der Rotorwin-
kelgeschwindigkeit ϕ˙BLDC. Das durch das elektromagnetische Feld aufgebrachte
Moment errechnet sich dann gema¨ß
TBLDC = ktI , (2.56)
das heißt, dass das Motormoment u¨ber die Momentenkonstante kt direkt proportio-
nal zum Strom ist.
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Betrachtet man die Gleichung 2.55 etwas genauer, so stellt man schnell fest, dass
der Elektromotor sich ohne den Term −keω wie ein reines PT1-Element6 verhalten
wu¨rde. In der Tat wird bei vielen modellbasierten Regelungsansa¨tzen die zeitverzo¨-
gernde Wirkung des Elektromotors durch ein PT1-Element approximiert. Die Ru¨ck-
induktion −keω wird in dieser Arbeit bei der Modellbildung jedoch beru¨cksichtigt,
um ihren Einfluss auf die Lenkungsru¨ckmeldung bei der Systemanalyse in Kapitel
3 untersuchen zu ko¨nnen.
Zustandsraummodell der elektromechanischen Servolenkung
Eine gesamthafte, fu¨r die lineare Zustandsregelung notwendige Darstellung der me-
chanischen und der elektrischen Differentialgleichungen des Modells erha¨lt man
durch ein lineares Zustandsraummodell. Dieses Zustandsraummodell hat die Form
x˙ = Ax+Buu+Bdd , (2.57)
y = Cx+Du . (2.58)
Hierbei wird A als Dynamikmatrix, Bu als Eingangsmatrix, Bd als Sto¨rgro¨ßenein-
gangsmatrix, C als Messmatrix und D als Durchgangsmatrix bezeichnet. Die Vek-
toren x, u und y sind analog dazu der Zustandsvektor, der Stellgro¨ßenvektor und
der Ausgangsvektor. Aus den mechanischen und elektrischen Systemgleichungen
erha¨lt man ein Zustandsraummodell, indem man jede Differentialgleichung n-ter
Ordnung in n Differentialgleichungen 1. Ordnung umwandelt. Da die elektrische
Differentialgleichung bereits 1. Ordnung ist, sind nur die Bewegungsgleichungen




x1 = xZ , (2.59)
x2 = ϕKGT , (2.60)
x3 = ϕBLDC , (2.61)
x4 = x˙Z , (2.62)
x5 = ϕ˙KGT , (2.63)
x6 = ϕ˙BLDC , (2.64)
x7 = I (2.65)
6Ein PT1-Element wird auch als Verzo¨gerungsglied 1. Ordnung bezeichnet
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Dabei ist die Durchgangsmatrix D = 0, da der Steuereingang u nicht direkt auf den
Systemausgang y wirkt.
Die Blockmatrix A(4 : 6,1 : 3) der Dynamikmatrix A ist mit Hilfe der Massen-
matrix M und der Steifigkeitsmatrix K aus den Gleichungen 2.51 und 2.53 wie folgt
errechenbar: k11 k12 0k21 k22 k23
0 k32 k33
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Analog dazu la¨sst sich die Blockmatrix A(4 : 6,4 : 6) der Dynamikmatrix A aus der
Massenmatrix M und der Da¨mpfungsmatrix D aus den Gleichungen 2.51 und 2.52
errechnen:  d11 0 00 d22 0
0 0 d33
 = −M−1D = (2.69)

− dZmz 0 0
0 −dKGTJKGT 0
0 0 − dBLDCJBLDC
 .
Vereinfachtes Modell der elektromechanischen Servolenkung
Das zuvor hergeleitete Modell der elektromechanischen Servolenkung kann fu¨r den
Reglerentwurf weiter vereinfacht werden. Dazu soll angenommen werden, dass
der Riemen zwischen Rotorwelle und Kugelumlaufmutter unendlich steif ist. Eine












Abbildung 2.9: Schematische Darstellung der APA-EPS fu¨r die Modellbildung auf
Basis eines unendlich steifen Riemens
tra¨gheit der Kugelumlaufmutter wird in diesem Ansatz der Tra¨gheit der Motorwelle
zugeschlagen. Die zuvor auf die Kugelumlaufmutter wirkenden Kra¨fte aus dissipa-
tiven Anteilen und der Steifigkeit mu¨ssen entsprechend auf die zwei verbleibenden
Freiheitsgrade xz und ϕBLDC umgerechnet werden. Dies geschieht am Besten durch
die Anwendung der U¨bersetzungsverha¨ltnisse aus den Gleichungen 2.40 und 2.41
auf die schon fu¨r das Dreimassenschwinger-Modell aufgestellten Gleichungen fu¨r
die kinetische und potentielle Energie sowie die verallgemeinerten Kra¨fte QNK aus
den Gleichungen 2.43, 2.44 und 2.45.
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Daraus folgt fu¨r die kinetische und potentielle Energie sowie die verallgemei-









































Hiermit lassen sich, erneut durch Anwendung der Lagrange’schen Gleichungen 2.
Art, die Bewegungsgleichungen des vereinfachten Modells angeben zu




























ϕ˙BLDC +TBLDC . (2.74)
Die Modellgleichungen des Elektromotors 2.55 und 2.56 bleiben von der Vereinfa-
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Dabei ist die Durchgangsmatrix D = 0, da der Steuereingang u natu¨rlich auch beim
vereinfachten Modell nicht direkt auf den Systemausgang y wirkt.
Modell der elektromechanischen Servolenkung fu¨r den Systemvergleich
Fu¨r die Systemanalyse wird das Modell der elektromechanischen Servolenkung auf
einen Einmassenschwinger reduziert. Dazu wird angenommen, dass der Riemen
zwischen Rotorwelle und Kugelumlaufmutter und das Kugelumlaufgetriebe unend-
lich steif sind. Eine Veranschaulichung der Vereinfachung ist in Abbildung 2.10












Abbildung 2.10: Schematische Darstellung der APA-EPS fu¨r die Modellbildung
auf Basis eines unendlich steifen Riemens und Kugelumlaufgetriebes
den in diesem Ansatz der Tra¨gheit der Zahnstange zugeschlagen. Die zuvor auf die
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Kugelumlaufmutter und die Rotorwelle wirkenden Kra¨fte aus dissipativen Anteilen
des Systems und der elektromagnetischen Kraft des Motors mu¨ssen entsprechend
auf den einen verbleibenden Freiheitsgrad xz umgerechnet werden. Dies geschieht
am Besten durch die Anwendung der U¨bersetzungsverha¨ltnisse aus den Gleichun-
gen 2.40 und 2.41 auf die schon fu¨r das Dreimassenschwinger-Modell aufgestellten
Gleichungen fu¨r die kinetische und potentielle Energie sowie die verallgemeinerten
Kra¨fte QNK aus den Gleichungen 2.43, 2.44 und 2.45.
Daraus folgt fu¨r die kinetische und potentielle Energie, sowie die verallgemei-





































x˙Z−Fext + iRiKGT TBLDC. (2.80)
Hiermit la¨sst sich, erneut durch Anwendung der Lagrange’schen Gleichungen 2.
Art, die Bewegungsgleichung des Einmassenschwinger-Modells angeben zu
m∗Z x¨Z +d
∗
Z x˙Z + cDS
xZ
i2RZ









=−RI− ke iRiKGT x˙Z +US (2.82)
u¨ber, wa¨hrend die Momentengleichung fu¨r das elektromagnetische Unterstu¨tzungs-
moment
TBLDC = ktI (2.83)
erhalten bleibt. Eine Darstellung des Systems im Zustandsraummodell ist fu¨r die
weitere Verwendung der Gleichung nicht notwendig.
2.3 Nichtlineare Erweiterungen
Die wichtigste nichtlineare Erweiterung der Modelle stellt eine geeignete Beschrei-
bung der Reibung eines Lenksystems dar. In der Literatur lassen sich zahlreiche
Modelle zur mo¨glichst genauen Darstellung oder zur Erfassung der auf den Anwen-
dungsfall zugeschnittenen Reibzusta¨nde finden (vgl. [Henrichfreise, 1997], [Wohn-
haas, 1994], [Klotzbach und Henrichfreise, 2002], [Post, 1995] und [Loiza und Zar-
decki, 2002]). Nach [Wohnhaas, 1994] ist die trockene Reibung besonders bei der
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Fu¨hrungsanregung als wesentliche nichtlineare Komponente zu sehen. Ebenfalls
gilt nach [Wohnhaas, 1994], dass der Betrag der Reibkra¨fte einer Zahnstangenlen-
kung im Falle einer Sto¨rkraftanregung kaum lastabha¨ngig ist. Dies wird auch durch
die Arbeit von [Post, 1995] besta¨tigt.
Die in dieser Arbeit verwendeten Modelle sollen insbesondere das Sto¨ru¨bertra-
gungsverhalten von hydraulischen und elektromechanischen Lenksystemen richtig
wiedergeben. Da der Literatur zu entnehmen ist (z.B. in [Pfeffer et al., 2008a], dass
insbesondere im Falle einer Sto¨rkraftanregung die Reibkraft relativ lastunabha¨ngig
ist, wird in dieser Arbeit auch ein lastunabha¨ngiger Modellierungsansatz gewa¨hlt.
Die Reibung wird demnach durch den Ausdruck







dargestellt, wobei FR die aktuell an der Zahnstange wirkende trockene Reibung und
FRmax der Maximalwert der trockenen Reibung ist. Die Geschwindigkeit v95, stellt

























Abbildung 2.11: Approximation der trockenen Reibung durch eine stetige Funktion
2.4 Modellparametrierung
Der Entwurf geeigneter Modelle stellt die Grundlage zur Analyse, Simulation und
zur Erstellung modellbasierter Regelungsansa¨tze dar. Allerdings ist der Nutzen die-
ser Modelle ohne geeignete Parametrierung nur sehr eingeschra¨nkt gegeben. Es
stellt sich also die Frage, welche Parameter fu¨r die eigentliche Aufgabe geeignet
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sind. Um diese Frage zu beantworten, muss man die Parameter der Modelle in
scharfe und unscharfe Werte unterscheiden. Als scharfe Werte werden in diesem
Kontext die Parameter bezeichnet, die direkt aus der Geometrie und den verwende-
ten Werkstoffen der jeweiligen Komponente ableitbar sind. Solche Parameter sind
z.B. die Masse der Zahnstange mZ , die Massentra¨gheitsmomente JKGT und JBLDC,
sowie die U¨bersetzungsverha¨ltnisse iRZ , iKGT und iR. Als unscharfe Werte sollen
hier die Parameter bezeichnet werden, die mit großer Streuung belegt sind oder
abha¨ngig von den aktuellen Umweltbedingungen schwanken ko¨nnen. Dies sind
vor allem die dissipativen Modellanteile zur Reibung und Da¨mpfung. Daher macht
es wenig Sinn, genau ein Lenkgetriebe unter Laborbedingungen zu vermessen und
die Parameter des Modells auf genau dieses Lenkgetriebe anzupassen. In den fol-
genden Abschnitten wird die Herkunft der in dieser Arbeit verwendeten Parameter
erkla¨rt und deren Eignung fu¨r die jeweilige Aufgabe, wenn notwendig, anhand des
Vergleichs von Messungen und Simulationen belegt.
2.4.1 Parametrierung der mechanischen Eigenschaften der elek-
tromechanischen Servolenkung
Wie in der Einleitung bereits erkla¨rt, geho¨rt ein erheblicher Anteil der hier verwen-
deten mechanischen Parameter zu den direkt aus der Geometrie und den Werkstof-
fen der jeweiligen Komponente ableitbaren Werten. Die nur unscharf erfassbaren
Parameter ko¨nnen jedoch auf Basis real ermittelter Durchschnittswerte der Mess-
gro¨ßendatenbank eines Lenkgetriebehersteller ermittelt werden. In der Tabelle 2.1
sind die ermittelten mechanischen Parameter mit ihren Formelzeichen, dem jewei-
ligen Wert, seiner Einheit und der entsprechenden Bedeutung dokumentiert. Die in
Parameter Wert Einheit Bedeutung
iRZ 0,05844/2pi m/rad Ritzelu¨bersetzung
iKGT 0,007/2pi m/rad U¨bersetzung Kugelumlauftrieb
iR 3,067 keine Riemenu¨bersetzung
mZ 3 kg Masse der Zahnstange
JKGT 7,95e−4 kgm2 Massentra¨gheitsmoment KGT
JBLDC 8,9e−5 kgm2 Massentra¨gheitsmoment Motor
cDS 2,5 Nm/rad Steifigkeit des Drehstabs
cKGT 3,45e6 N/m Steifigkeit KGT
cR 1200 Nm/rad Steifigkeit des Riemens
dKGT 1e8 Ns/m Da¨mpfung des KGT
dBLDC 1 Nms/rad Da¨mpfung Motor
Tabelle 2.1: Grundbedatung der Mechanik der EPS-Modelle
Tabelle 2.1 gegebenen Parameter sind jedoch nicht vollsta¨ndig, um die in Kapitel
2.2.2 vorgestellten mechanischen Modelle lu¨ckenlos zu bedaten. Es fehlt im We-
sentlichen der Da¨mpfungsterm dZ . Das Vorgehen zur Parametrierung dieser nichtli-
nearen Erweiterung der Modelle ist in der nachfolgenden Section 2.4.2 beschrieben.
KAPITEL 2. SYSTEMMODELLBILDUNG 39
2.4.2 Beru¨cksichtigung der trockenen Reibung bei der Parame-
trierung der EPS
Der Da¨mpfungsterm dZ stellt eine nichtlineare Erweiterung des Modells im Sinne
der Gleichung 2.84 aus Kapitel 2.2.2 dar. Zur Parametrierung der Gleichung 2.84
wurde die Zahnstange eines passiven Lenkgetriebes, bei verschiedenen auf einem
Pru¨fstand7 konstant eingeregelten Geschwindigkeiten, mit einem externen Aktor
durchgeschoben und die dazu notwendige Kraft gemessen. In Abbildung 2.12 ist
exemplarisch die Kraft u¨ber dem Zahnstangenweg fu¨r die Durchschiebegeschwin-
digkeiten v = 5 mm/s und v = 10 mm/s dargestellt. Die geringen Durchschie-




















F(v = 5 mm/s)
F(v = 10 mm/s)
Abbildung 2.12: Messergebnisse zu den Durchschiebekra¨ften
begeschwindigkeiten wurden gewa¨hlt, um den Einfluss der viskosen Reibung am
Kugelumlaufgetriebe und dem Motor mo¨glichst klein zu halten. Der verrausch-
te Verlauf der Messungen ist im Wesentlichen der Geschwindigkeitsregelung des
Pru¨fstandes, sowie der Messtechnik zuzuschreiben. Die auf Basis der Messungen
aus Abbildung 2.12 ermittelten Parameter des Modells fu¨r die trockene Reibung
sind in Tabelle 2.2 festgehalten. Zur Evaluierung des Reibungsmodells wurden die
Parameter Wert Einheit Bedeutung
v95 5 mm/s v bei 95% maximaler trockener Reibung
FRmax 250 N maximale trockene Reibung
Tabelle 2.2: Grundbedatung des nichtlinearen Reibungsmodells
7Lenksystempru¨fstand der Hochschule Mu¨nchen. Eine Beschreibung des Pru¨stands, sowie die
Spezifikation der Messtechnik ist in Anhang F gegeben.
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gewa¨hlten Parameter aus Tabelle 2.2 in das Modell eingepflegt und mit den gere-
gelten Eingangsgro¨ßen fu¨r die Durchschiebegeschwindigkeit am Pru¨fstand beauf-
schlagt. Der Vergleich zwischen der simulierten und der gemessenen Kraft u¨ber
der Zeit ist in Abbildung 2.13 dargestellt. Aus Abbildung 2.13 ist ersichtlich, dass
die simulierten Kra¨fte um ca. 50 N von den am Pru¨fstand gemessenen Kra¨ften ab-
weichen. Das Simulationsergebnis wird dennoch als hinreichend genau angesehen,
da einerseits das in der Simulation nicht vorkommende Messrauschen das Ergebnis
des Vergleichs beeinflusst und andererseits es durchaus nicht unu¨blich ist, dass die
trockene Reibung der Lenksysteme in einem Toleranzband von 100 N bis 150 N um
den Sollwert streut. Um zu u¨berpru¨fen, ob der Anteil der viskosen Reibung aus dem




















Abbildung 2.13: Evaluierung des Reibmodells
Kugelumlauftrieb und der Motorwelle gema¨ß Tabelle 2.1 im Zusammenspiel mit
der trockenen Reibung aus Gleichung 2.84 auch bei ho¨heren Zahnstangengeschwin-
digkeiten sinnvolle Ergebnisse erzeugt, wurde das Gesamtmodell mit den Eingangs-
gro¨ßen des Pru¨fstands beaufschlagt. Der Vergleich zwischen den Simulationen und
den Pru¨fstandsmessungen bei den Zahnstangengeschwindigkeiten v = 5 mm/s und
v = 50 mm/s ist exemplarisch in Abbildung 2.14 gezeigt. Aus der oberen Dar-
stellung in Abbildung 2.14 ist ersichtlich, dass im Vergleich zur Abbildung 2.13
keine nennenswerten Unterschiede bestehen. In der unteren Darstellung aus Ab-
bildung 2.14 ist jedoch sehr deutlich der ho¨here Einfluss der viskosen Reibung des
Gesamtsystems ersichtlich, da sich das durchschnittliche Kraftniveau nun bei nahe-
zu 500 N befindet. Die starken Abweichungen zwischen dem Simulationsmodell
und der Messung bei 0 s, 3 s, 4 s und 7 s sind den plo¨tzlichen Richtungsa¨nderungen
zu den jeweiligen Zeitpunkten und den daraus resultierenden Auswirkungen auf die
Messtechnik zuzuschreiben. Daher gilt die Modellierungsgu¨te auch bei ho¨heren
Geschwindigkeiten als hinreichend genau.
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Abbildung 2.14: Evaluierung des Reibmodells im Gesamtsystem
2.4.3 Parametrierung des BLDC-Motors der elektromechanischen
Servolenkung
Um die Parametrierung der Modelle der elektrischen Servolenkung abzuschließen,
bleibt zuletzt noch die Bedatung des Modells des BLDC-Motors aus den Gleichun-
gen 2.55 und 2.56. Hierbei wurde, wie zuvor bei den mechanischen Parametern,
auf Angaben eines Systemherstellers zuru¨ckgegriffen. Die entsprechenden Werte
sind in Tabelle 2.3 dokumentiert. Zur Validierung der Bedatung des Modells des
Parameter Wert Einheit Bedeutung
R 0,1333 Ohm Widerstand
L 0,667 mH Induktivita¨t
kt 0,0581 Nm/A Momentenkonstante
ke 0,0581 V s Ru¨ckinduktionskonstante
Tabelle 2.3: Grundbedatung des BLDC-Motors
BLDC-Motors wurde dieses in einer einfachen Drehzahl-Momenten Regelkaska-
de umgesetzt und mit einem Fu¨hrungsgro¨ßensprung beaufschlagt. Als Sprungho¨he
wurde dabei das maximal durch den Motor bereitstellbare Moment von 5,23 Nm
angenommen. Das Motormodell muss dann mit einer Zeitkonstante von T = 5 ms
auf das maximale Motormoment springen und gleichzeitig dabei die Nenndrehzahl
von 2000 U/min bei einem Nennstrom von 90 A erreichen. Die Sprungantwor-
ten fu¨r das Nennmoment, die Nenndrehzahl und den Nennstrom sind in Abbildung
2.15 gezeigt. Aus Abbildung 2.15 ist ersichtlich, dass das Modell des BLDC-
Motors die Sollanforderungen fu¨r das Sprungverhalten erfu¨llt. Dies bedeutet, dass
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Abbildung 2.15: Evaluierung des Motors im Teilmodell
das Zeitverhalten des Motors im Modell richtig abgebildet wird. Allerdings darf
man nicht verschweigen, dass zur Beru¨cksichtigung der lastabha¨ngigen Motorei-
genschaften das Modell erweitert werden muss. Hierzu kann das Motorkennfeld
des beru¨cksichtigten BLDC-Motors herangezogen werden.
Das lastabha¨ngig maximal durch den Motor bereitstellbare Moment ist abha¨ngig
von der Drehzahl und dem Motorstrom in Abbildung 2.16 dargestellt. Zur Evaluie-
rung des lastabha¨ngigen Modells muss das Motorkennfeld in das Motormodell in-
tegriert werden. Dies ist insofern mo¨glich, als die Eingangsgro¨ßen des Kennfeldes
in direkter Relation zu den Zustandsgro¨ßen des Elektromotors stehen. Der aus der
Differentialgleichung des Elektromotors 2.55 stammende Motorstrom wird, genau-
so wie die aus dem mechanischen Anteil des Motors stammende Rotorgeschwin-
digkeit, als Eingangsgro¨ße des Kennfeldes zuru¨ckgekoppelt. Der Ausgangswert
des Kennfeldes kann dann als dynamische Saturierung der Fu¨hrungsgro¨ße fu¨r das
angeforderte Unterstu¨tzungsmoment verwendet werden. Zur einfacheren Darstel-
lung der Wirksamkeit dieser Maßnahme kann man die simulierten Eigenschaften
des Elektromotors an drei diskreten Stu¨tzstellen fu¨r den Motorstrom untersuchen.
Um eine mo¨glichst hohen Abdeckungsgrad fu¨r das Kennfeld sicher zu stellen, wur-
de der Maximalstrom, ein durchschnittlicher Stromwert und ein kleiner Wert fu¨r
den Strom gewa¨hlt. Das Modell des Elektromotors wird dazu mit einer linear sin-
kenden Last bei gleichbleibend hoher Sollanforderung fu¨r das Wunschmoment be-
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Abbildung 2.16: Kennfeld des Elektromotors
aufschlagt. Die Simulationsergebnisse sind in Abbildung 2.17 im Vergleich zu den
jeweiligen Ausschnitten aus dem gemessenen Motorkennfeld aus Abbildung 2.16
dargestellt. Die Abbildung 2.17 zeigt, dass sich auf diesem Wege die Eigenschaften
des elektrischen Antriebs bei dieser globalen Betrachtungsebene hinreichend gut
modellieren lassen. Ungenauigkeiten entstehen nur bei sehr kleinen und a¨ußerst
hohen Drehzahlen. Da in dieser Arbeit die Modellierungsunscha¨rfe z.B. bezu¨glich
der Reibung weit u¨ber der bereits vorhandenen Abbildegenauigkeit des Elektromo-
tors liegt, mu¨ssen hierbei keine weiteren Verbesserungen vorgenommen werden.
2.4.4 Parametrierung des Modells der hydraulischen Servolen-
kung
Zum Abschluss der Bedatung der vorliegenden Modelle, mu¨ssen noch die Parame-
ter fu¨r die hydraulische Servolenkung hinsichtlich ihrer Eignung validiert werden.
Die rein mechanischen Parameter dieser Servolenkungsvariante, wie die Masse der
Zahnstange, ihre viskose Da¨mpfung, die Drehstabsteifigkeit, die Ritzelu¨bersetzung
und die Kolbenfla¨che lassen sich direkt aus den Entwurfsdaten ableiten. Die re-
levanten Gro¨ßen zur Parametrierung des hydraulischen Aktors, wie die hydrau-
lische Induktivita¨t, den Leckageverlust und den Durchfluss-Druck-Koeffizienten
wurden [Isermann, 2005] entnommen. Eine Zusammenfassung der damit vorge-
gebenen Parameter der hydraulischen Servolenkung ist in der Tabelle 2.4 gegeben.
Die nichtlineare Kennlinie der Durchflussversta¨rkung des Drehschieberventils KV
wurde anhand von Messdaten einer vorhandenen hydraulische Servolenkung aus
dem Sportwagensegment abgeleitet. In Abbildung 2.18 ist zur Veranschaulichung
die Durchflussversta¨rkung KV u¨ber der Winkeldifferenz zwischen Ritzel und unterer
Lenksa¨ule dargestellt. Die Winkeldifferenz steht damit in direkter Proportionalita¨t
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Abbildung 2.17: Vergleich der gemessenen und der simulierten Kennlinie des Elek-
tromotors auf gleichem Stromniveau
zur an der Zahnstange anliegenden Unterstu¨tzungskraft.
Fu¨r den angedachten Verwendungszweck des Modells ist seine Aussagekraft ge-
geben, wenn die Korrelation zwischen Druckaufbau der Unterstu¨tzungseinheit und
Moment am Drehstab im Vergleich zwischen Modell und Realita¨t hinreichend stim-
mig ist und wenn die Absolutwerte des Drehstabmoments in den betrachteten Situa-
tionen hinreichend genau abgebildet werden. Zur Validierung des Modells wurde
daher auf Pru¨fstandsmessungen einer hydraulischen Servolenkung zuru¨ckgegriffen.
In Abbildung 2.19 ist dazu das Verhalten des Modells im Vergleich zu den ge-
nannten Pru¨fstandsmessungen bei einer sinusoidalen Lenkbewegung bei einer Fre-
quenz von 0.01 Hz und einer Amplitude von 50◦ Lenkradwinkel dargestellt. Im
oberen Diagramm ist dazu bei aktiver Lenkkraftunterstu¨tzung der Vergleich zwi-
Parameter Wert Einheit Bedeutung
mZ 2,5 kg Masse der Zahnstange
dZ 4,5e3 Ns/m viskose Da¨mpfung
cDS 2,5 Nm/rad Steifigkeit des Drehstabs
iRZ 0,055/2pi m/rad Ritzelu¨bersetzung














Tabelle 2.4: Grundbedatung der hydraulischen Servolenkung
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Abbildung 2.18: Kennlinie der Durchflussversta¨rkung KV des Drehschieberventils
einer hydraulischen Servolenkung
schen dem Druckaufbau des Modells und der Messung gezeigt. Zur Auswertung
ko¨nnen beim Druckaufbau, durch die Messtechnik bedingt, nur die Halbschwin-
gungen mit richtungsgebunden positivem Vorzeichen herangezogen werden. Die
jeweilige Halbschwingung mit richtungsgebunden negativem Vorzeichen ist nicht
dargestellt. Daher muss zur Korrelation mit den dargestellten Momentenverla¨ufen
das Diagramm des Druckaufbau gedanklich um eine halbe Periode verschoben und
an seiner Abszisse gespiegelt werden. Im mittleren Diagramm ist dazu das bei ak-
tiver Servounterstu¨tzung anliegende Moment am Drehstab ausgewertet. Im unteren
Diagramm wurde der Vergleich zwischen den Drehstabmomenten aus Messung und
Simulation mit abgeschalteter hydraulischer Unterstu¨tzung wiederholt, um auch ei-
ne Grundaussage u¨ber die Eignung der rein mechanischen Parameter machen zu
ko¨nnen. Wie Abbildung 2.19 zeigt, ist die Aussagekraft des Modells hinsichtlich
der Einhaltung der maximalen Amplituden und des Frequenzfolgeverhaltens sehr
gut. Verbesserungspotenziale gibt es noch in der Abbildung des Kraftverlaufs bei
Lenkrichtungswechsel u¨ber der Zeit. Da in dieser Arbeit jedoch vor allem das Fre-
quenzverhalten bei entsprechender Darstellung der Maximalwerte eine Rolle spielt,
gilt das Modell nach diesem Abgleich fu¨r niedrige Frequenzen als hinreichend ge-
nau validiert.
Zur Bewertung des Ru¨ckmeldeverhaltens ist jedoch auch die Aussagekraft des
Modells bei ho¨heren Frequenzen wichtig. Aus diesem Grund wurde analog zu Ab-
bildung 2.19 der Vergleich zwischen Messung und Simulation bei einer Lenkfre-
quenz von 2 Hz und einer gleichbleibenden Amplitude von 50◦ wiederholt und
in Abbildung 2.20 dargestellt. Die gewa¨hlte Anregung entspricht einer maxima-
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Abbildung 2.19: Vergleich des gemessenen und des simulierten Verhaltens der HPS
bei 0,01 Hz Lenkanregung
len Lenkradwinkelgeschwindigkeit von 628 ◦/s bei einer Durchschnittswinkelge-
schwindigkeit von 400 ◦/s. Diese Anregung entspricht den dynamischen Anfor-
derungen an ein Lenkgetriebe oberhalb des Komfortbereichs, jedoch unterhalb der
Maximalforderung. Daher la¨sst sich u¨ber diesen Vergleich eine hinreichend genaue
Aussage u¨ber die Genauigkeit des Modell im Arbeitsbereich bei ho¨heren und ho-
hen Lenkfrequenzen treffen. In Abbildung 2.20 erkennt man im oberen Zeitschrieb,
dass die Modellierung des Druckaufbaus der HPS in ihren Maximalwerten gute
U¨bereinstimmungen ergibt. In der Messung ist jedoch zwischen den dominanten
Schwingungen eine Oberwelle zu erkennen, die durch das Modell nicht wiederge-
geben wird. Dieser Effekt ist zeitlich genau dort zu finden, wo die untere Halb-
schwingung nicht dargestellt ist. Wegen des geringen Betrags diese Oberschwing-
ung und der daraus resultierenden geringen Bedeutung fu¨r die Maximalwerte der
Ru¨ckmeldung, kann dieser Effekt jedoch in der weiteren Betrachtung vernachla¨ssigt
werden.
Die im mittleren und unteren Diagramm von Abbildung 2.20 dargestellten Ver-
la¨ufe des Drehstabmoments bei aktiver und inaktiver Servounterstu¨tzung sind in
ihrer Gu¨te auf gleichem Niveau wie ihre korrespondierenden Verla¨ufe aus Abbil-
dung 2.19 bei niedrigen Frequenzen. Auch hier sind Frequenzfolgeverhalten und
Amplitudentreue des Modells gegeben. Auf dieser Grundlage kann das Modell der
hydraulischen Servolenkung und ihre hier verwendeten Parameter als fu¨r den Ver-
wendungszweck hinreichend genau besta¨tigt werden.
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Abbildung 2.20: Vergleich des gemessenen und des simulierten Verhaltens der HPS
bei 2 Hz Lenkanregung
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Kapitel 3
Systemanalyse
In diesem Kapitel werden die hydraulische und die elektromechanische Servolen-
kung hinsichtlich ihrer ru¨ckmeldungsrelevanten Eigenschaften analysiert. Dazu
wird zuna¨chst der rein mechanische Einfluss beider Systeme betrachtet, dies er-
folgt mit Hilfe der jeweiligen U¨bertragungsfunktionen. Anschließend erfolgt eine
Bewertung der Auswirkung der hydraulischen und der elektromechanischen Ser-
vounterstu¨tzung auf die Lenkungsru¨ckmeldung. In diesem Kontext wird eine These
abgeleitet, die als Grundgedanke des in dieser Arbeit vorgestellten Regelungsan-
satzes dient. Abschließend wird das Thema Stabilita¨t und Robustheit des aus der
These resultierenden Ansatzes kurz betrachtet.
3.1 Identifikation der dominanten Eigenschaften zur
Reduktion der Ru¨ckmeldung bei elektromecha-
nischen Servolenkungen
In diesem Abschnitt werden die Systemparameter identifiziert, welche fu¨r die Ru¨ck-
meldung von Lenksystemen dominate Eigenschaften haben. Die Nutz- und Sto¨rin-
formationen der Lenkungsru¨ckmeldung werden im Sto¨ru¨bertragungspfad der Lenk-
systeme an den Fahrer u¨bermittelt. Da die hydraulische Servolenkung bereits u¨ber
eine mehr als befriedigende Ru¨ckmeldung verfu¨gt, wird diese zum Vergleich mit
der elektromechanischer Lenkung als Referenz herangezogen. Im Folgenden wird
zuna¨chst die Sto¨ru¨bertragungsfunktion der mechanischen Komponenten einer hy-
draulischen und einer elektromechanischen Servolenkung untersucht, bevor auf die
spezifischen Eigenschaften der eigentlichen hydraulischen bzw. elektromechani-
schen Aktoren eingegangen wird.
Sto¨ru¨bertragungsfunktion der mechanischen Komponenten einer hydraulischen
Servolenkung
Als Ausgangspunkt fu¨r die Analyse wird die Bewegungsgleichung der hydrauli-
schen Servolenkung 2.10 herangezogen und an dieser Stelle der Einfachheit halber
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noch einmal genannt




−Fext +Fhydr . (3.1)
Um ein schwingungsfa¨higes, rein mechanisches System zu erhalten, wird die
Lenksa¨ule als starr eingespannt angenommen und die Unterstu¨tzungskraft Fhydr zu
“Null”gesetzt. Dadurch folgt aus Gleichung 3.1
mZ x¨Z =−dZ x˙Z− cDS xZi2RZ
−Fext . (3.2)
Nach Anwendung der Laplace Transformation (vgl. [Papula, 2000], [Bronstein et al.,


















Dabei beschreibt Gdx(s) die Auswirkungen einer externen Kraft Fext auf die Positi-
on der Zahnstange im Frequenzbereich. Rechnet man durch den Ausdruck
MDS =−cDSiRZ xZ (3.4)
die Sto¨ru¨bertragungsfunktion Gdx(s) aus Gleichung 3.3 in die Sto¨ru¨bertragungs-

















Man erha¨lt ein Verzo¨gerungsglied 2. Ordnung, welches sich leicht interpretieren
la¨sst.
Im Allgemeinen sind Lenksysteme auf einen hohen Wirkungsgrad ausgelegt.
Daher kann man annehmen, dass das Da¨mpfungsmaß ζ in der Regel kleiner 1 ist. In
Analogie zum allgemeinen Einmassenschwinger folgt daraus fu¨r die ungeda¨mpfte































Sto¨ru¨bertragungsfunktion der mechanischen Komponenten einer elektrome-
chanischen Servolenkung
Bei der Bestimmung der Sto¨ru¨bertragungsfunktion der elektromechanischen Ser-
volenkung wird analog zu dem Verfahren zur Bestimmung der Sto¨ru¨bertragungs-
funktion der hydraulischen Servolenkung vorgegangen. Als Ausgangspunkt fu¨r die
Analyse wird die Bewegungsgleichung der elektrischen Servolenkung 2.81 heran-
gezogen und an dieser Stelle der Einfachheit halber ebenfalls noch einmal genannt
m∗Z x¨Z +d
∗
Z x˙Z + cDS
xZ
i2RZ




Um ein schwingungsfa¨higes, rein mechanisches System zu erhalten, wird die Lenk-
sa¨ule als starr eingespannt angenommen und das Unterstu¨tzungsmoment TBLDC zu
“Null” gesetzt. Dadurch folgt aus Gleichung 3.8
m∗Z x¨Z +d
∗




Wegen der starken A¨hnlichkeit der Gleichungsstruktur von 3.9 und 3.2 wird nach-
folgend direkt die Sto¨ru¨bertragung von Kra¨ften an der Zahnstange zum Drehstab-




















Daraus folgt erneut in Analogie zum allgemeinen Ein-Massen-Schwinger fu¨r die
































Ein Vergleich der Ausdru¨cke in den Gleichungen 3.6 und 3.11, sowie 3.7 und
3.12 zeigt sofort die Struktura¨hnlichkeit der beiden mechanischen Systeme. Aus
den Gleichungen 3.5 und 3.10 ist zusa¨tzlich abzulesen, dass die Grundversta¨rkungen
der Sto¨ru¨bertragungsfunktionen mit K2 = iRZ fu¨r beide Systeme identisch sind.
Dem zur Folge sind die prinzipiellen parametrischen Zusammenha¨nge auch gleich.
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Der Frequenzinhalt der Sto¨ru¨bertragungsfunktion ist in diesem einfachen linea-
ren Vergleich fu¨r beide Systeme abha¨ngig von der ungeda¨mpften Eigenfrequenz
ω0 und der Da¨mpfungsrate ζ . Dies bedeutet, dass rein mechanisch u¨ber die Pa-
rameter cDS, iRZ , mZ , m∗Z , sowie dZ und d∗Z Einfluss auf den Frequenzinhalt der
Sto¨ru¨bertragung genommen werden kann. In den Gleichungen 3.1 bis 3.12 kom-
men unvera¨ndert nur die Drehstabsteifigkeit cDS und das U¨bersetzungsverha¨ltnis iRZ
vor. Zusa¨tzlich ist es innerhalb schmaler Grenzen am ehesten mo¨glich die Steifig-
keit des Drehstabs cDS und/oder das U¨bersetzungsverha¨ltnis iRZ zu variieren. Im
Folgenden wird daher zuna¨chst die Variation dieser Parameter besprochen, bevor
der Einfluss der verbleibenden Parameter diskutiert wird.
Aus den Gleichungen 3.6 und 3.11 ist ersichtlich, dass sich die ungeda¨mpfte
Eigenfrequenz ω0 reziprok mit dem U¨bersetzungsverha¨ltnis zwischen Ritzel und
Zahnstange iRZ a¨ndert. Gleichzeitig zeigen die Gleichungen 3.7 und 3.12, dass
sich dabei die Da¨mpfungsrate in einem linearen Verha¨ltnis anpasst. Wird also iRZ
reduziert, so verschiebt sich die Eigenfrequenz des Systems in Richtung ho¨herer
Werte und das Da¨mpfungsmaß wird reduziert. Die Anwendung des Anfangswert-
satzes der Laplacetransformation auf die Gleichungen 3.5 und 3.10 ergibt jedoch,
dass eine A¨nderung des U¨bersetzungsverha¨ltnisses iRZ in die Grundversta¨rkung der
Sto¨ru¨bertragung K2 mit dem Faktor iRZ eingeht. Eine Verkleinerung von iRZ hat
also auch eine Reduktion des Betrags der Ru¨ckmeldung bei kleinen Frequenzen zur
Folge. Unter Umsta¨nden kann diese dann unterhalb der Wahrnehmungsschwelle
des Menschen liegen.
Dem hingegen verhalten sich die Eigenfrequenz ω0 und die Da¨mpfungsrate ζ
bei einer Vera¨nderung von cDS umgekehrt proportional zum Verhalten bei einer A¨n-
derung von iRZ . Außerdem gehen A¨nderungen der Drehstabsteifigkeit immer nur
mit dem Faktor
√
cDS in die betrachteten Gleichungen ein. Es ist also im Verha¨ltnis
zu iRZ eine im Quadrat gro¨ßere A¨nderung der Drehstabsteifigkeit notwendig, um
die gleichen Effekte zu erzielen. Trotzdem fu¨hrt eine Erho¨hung der Drehstabstei-
figkeit natu¨rlich zu einer Verschiebung der Eigenfrequenz ω0 in Richtung ho¨herer
Frequenzen und zu einer Reduktion des Da¨mpfungsmaßes ζ . Die Grundversta¨r-
kung bleibt bei ω = 0 durch eine A¨nderung der Drehstabsteifigkeit cDS unvera¨ndert.
Wie Eingangs erwa¨hnt besteht prinzipiell auch die Mo¨glichkeit, den Frequenz-
gang der Sto¨ru¨bertragung direkt u¨ber die Tra¨gheiten mZ und m∗Z , sowie die Da¨mpf-
ungsterme dZ und d∗Z zu beeinflussen.
Dabei fu¨hrt nach den Gleichungen 3.6 und 3.11, sowie 3.7 und 3.12 eine Re-
duktion der Masse mZ oder m∗Z zu einer Erho¨hung der Eigenfrequenz ω0 bei gleich-
zeitiger Erho¨hung der Da¨mpfungsrate ζ . Allerdings muss dabei beachtet werden,













ist. Die Tragweite dieses Zusammenhangs wird umso eindeutiger, wenn man Glei-
chung 3.13 mit realistischen U¨bersetzungsverha¨ltnissen und Tra¨gheitsmomenten
der Komponenten auswertet. Dabei ergeben sich fu¨r den Vergleich der Systeme
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Verha¨ltnisse von m∗Z = 400 . . .900 ·mZ . Dies bedeutet, dass systemimmanent die
Eigenfrequenz ω0 der Mechanik einer elektromechanischer Servolenkung um den
Faktor 20 bis 30 geringer ist, als bei einem vergleichbaren hydraulischem System.
Die Da¨mpfungsterme dZ und d∗Z haben nach Gleichung 3.7 und 3.12 einen linea-
ren Einfluss auf die Da¨mpfungsrate ζ . Eine Erho¨hung/Verringerung von dZ bzw. d∗Z
hat also auch eine direkt proportionale Erho¨hung/Verringerung der Da¨mpfungsrate
ζ zur Folge. Wie zuvor bei der Ersatzmasse m∗Z muss aber auch hier beachtet wer-











ist. Damit sind die Auswirkungen auf die Da¨mpfungsrate ζ nicht allgemein quan-
titativ zu belegen. Inwieweit sich also die Da¨mpfungsrate ζ bei einer elektrischen






Die voranstehend erla¨uterten U¨berlegungen haben gezeigt, dass die Parameter
cDS und iRZ dazu geeignet sind, das U¨bertragungsverhalten sowohl der hydrauli-
schen als auch der elektromechanischen Servolenkung zu beeinflussen und dass
die verminderte Ru¨ckmeldung bei elektromechanischen Lenksystemen in achspar-
alleler Ausfu¨hrung bei der Betrachtung der rein mechanischen Komponenten im
Wesentlichen auf die stark erho¨hte Massentra¨gheit zuru¨ckzufu¨hren ist. Weiterhin
konnte gezeigt werden, dass die rein mechanischen Parameter nicht ausreichend
Spielraum bieten, um die Ru¨ckmeldung einer elektromechanischen Servolenkung
auf das volle Frequenzband der Nutzinformationen zu erweitern. Unberu¨cksichtigt
blieben in diesem Vergleich die Rolle der hydraulischen bzw. elektrischen Aktoren.
Der Beantwortung dieser Frage widmet sich der na¨chste Abschnitt.
Sto¨ru¨bertragungsfunktionen der elektromechanischen und hydraulischen Ser-
volenkungen
Das Sto¨ru¨bertragungsverhalten der elektromechanischen und der hydraulischen Ser-
volenkung unter Beru¨cksichtigung ihrer jeweiligen Aktoren la¨sst sich, wegen der
damit verbundenen Erho¨hung der Systemordnung, nicht mehr anschaulich durch
das Auswerten der analytischen Repra¨sentationen ihrer Sto¨ru¨bertragungsfunktionen
behandeln. Aus diesem Grund wird zur Auswertung ihres U¨bertragungsverhaltens
auf die numerische Simulation zuru¨ckgegriffen.
Als Basis fu¨r die Untersuchungen dienen das vereinfachte Modell der elektro-
mechanischen Servolenkung aus Gleichung 2.76 und das Modell der hydraulischen
Servolenkung aus Gleichung 2.34 mit ihren jeweiligen nichtlinearen Erweiterungen
zur Beru¨cksichtigung der Reibung. Das Modell der elektromechanischen Servolen-
kung wurde so parametriert, dass innerhalb der technisch mo¨glichen und realisti-
schen Grenzen die Ru¨ckmeldung maximal wird. Die genannten Systemgleichungen
sind mit Hilfe des Simulationswerkzeugs Matlab/Simulink in entsprechende Simu-
lationsmodelle umgesetzt worden. Ziel ist es, die Sto¨ru¨bertragungsfunktionen ge-
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eignet zu approximieren. Dazu wird beiden Systemen eine externe Sto¨rung in Form
eines Sinus-Sweep im Frequenzbereich von 0 bis 30 Hz mit einer Amplitude von
500 N aufgepra¨gt und die entsprechende Drehstabmomentenantwort aufgezeichnet.
U¨ber den Quotienten des Kreuzleistungsdichte- und des Leistungsdichtespektrums
PMd und Pdd




des Eingangs- und Ausgangssignals d = Fext und M = MDS la¨sst sich die Sto¨ru¨ber-
tragungsfunktion relativ genau ermitteln (vgl. Kapitel 5.2.4, [Hayes, 1996], [Stoica
und Moses, 1997], [Welch, 1967]). Matlab R© bietet zur Auswertung der Gleichung
3.15 die Funktion tfestimate (vgl. [MathWorks, 1992a], [MathWorks, 1992b]). Da-
mit la¨sst sich der Frequenzgang der Sto¨ru¨bertragung der beiden Simulationsmodelle
berechnen und anschließend zur Interpretation in einem Bode-Diagramm darstellen.
Zuna¨chst wird das Verhalten der Systeme unter Einbeziehung der Hydraulik
bzw. des Elektromotors ohne die Anforderung einer Unterstu¨tzungskraft betrach-
tet. Beide Systeme befinden sich also in einem passiven Zustand. Das Ergebnis
der Simulationen ist in einem Vergleich der Frequenzga¨nge der Sto¨ru¨bertragung
fu¨r die elektromechanische und die hydraulische Servolenkung mit inaktiver Akto-































Abbildung 3.1: Vergleich der Frequenzga¨nge der Sto¨ru¨bertragungsfunktionen der
HPS und der EPS mit inaktiver Aktorik
Lenksysteme sind nun auch die aus der Aktorik stammenden Effekte und die nicht-
lineare Reibung beru¨cksichtigt. Es zeigt sich, dass auch unter Einbeziehung der hy-
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draulischen und elektrischen Komponenten der starke Tiefpassfilter-Charakter der
elektromechanischen Servolenkung erhalten bleibt. Die nichtlineare Reibung hat
einen nicht zu vernachla¨ssigenden Einfluss auf die Absolutwerte der Ru¨ckmeldung
und senkt die Phase gegenu¨ber den reibungsfreien Modellen leicht ab. Dies ist
anhand eines Vergleichs der Frequenzga¨nge der elektromechanischen und der hy-
draulischen Servolenkung mit inaktiver Aktorik in Abbildung C.1 im Anhang C
gezeigt. Die zuvor auf Basis der rein mechanischen Sto¨ru¨bertragungsfunktionen
der Systeme getroffenen Aussagen bleiben aber qualitativ unvera¨ndert.
Zur Vervollsta¨ndigung der Untersuchungen zur Sto¨ru¨bertragung bei elektrome-
chanischen und hydraulischen Lenksystemen werden abschließend beide Systeme
bei aktiver Unterstu¨tzung betrachtet. Fu¨r die hydraulische Servolenkung wird dabei
das Modell aus Gleichung 2.39 verwendet. Fu¨r die elektromechanische Servolen-
kung wird das Modell aus Gleichung 2.76 mit einem einfachen PI-Regler realisiert.
Dabei wird als Fu¨hrungsgro¨ße das Motormoment TBLDC gewa¨hlt. Dieses Vorgehen
entspricht der bei der Kennfeldregelung elektromechanischer Lenksysteme u¨blichen
Realisierung. Die Kennlinien fu¨r die Basisunterstu¨tzung und die mechanischen Pa-
rameter der Systeme sind in gleichen Bauteilen fu¨r die hydraulische und die elektro-
mechanische Servolenkung identisch gewa¨hlt, um das Simulationsergebnis nicht zu
verfa¨lschen. Beide Modelle werden um einen entsprechend angepassten nichtlinea-
ren Reibungsterm erga¨nzt. Die Ergebnisse der Simulationen sind in Abbildung 3.2
in einem Bode-Diagramm gezeigt. Zum Vergleich sind dabei die Frequenzga¨nge































Abbildung 3.2: Vergleich der Frequenzga¨nge der Sto¨ru¨bertragungsfunktionen der
HPS und der EPS mit inaktiver und aktiver Aktorik
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Anhand der Verla¨ufe im Betragsgang erkennt man deutlich, dass auch bei ak-
tiver Unterstu¨tzungskraft der wesentliche Trend bezu¨glich der Eckfrequenzen von
HPS und EPS erhalten bleibt. Die Absolutwerte der Ru¨ckmeldung sind dabei in ei-
nem weiten Frequenzbereich niedriger als bei den inaktiven Systemen. Lediglich im
Resonanzbereich der aktiven elektromechanischen Servolenkung liegt der Betrags-
gang leicht oberhalb des Betragsgangs des Systems bei inaktiver Aktorik und auch
oberhalb des Betragsgangs der aktiven hydraulischen Servolenkung. Die nichtli-
neare Reibung fu¨hrt, wie bei den passiven Systemen, zu einer leichten Absenkung
der Absolutwerte im Betragsgang. Die Abweichungen sind aber, insbesondere bei
der elektromechanischen Servolenkung, geringer als bei den passiven Systemen,
wie Abbildung C.2 in Anhang C zeigt. Die Eckfrequenz der Sto¨ru¨bertragung der
elektromechanischen Servolenkung verschiebt sich zwar weiter in Richtung ho¨herer
Frequenzen, bleibt aber dennoch unterhalb von 10 Hz. Da die Grenzfrequenz1 der
Nutzinformationen im Sto¨ru¨bertragungspfad nach [Brunn und Harrer, 2004] bei ca.
15 Hz liegt, kann mit dieser Art der Regelung einer elektromechanischen Servolen-
kung nicht das vollsta¨ndige Frequenzband an Nutzinformationen erschlossen wer-
den.
Im Abschnitt 2.2.1 wurde gezeigt, dass die hydraulische Servolenkung durch ih-
re Bauart bedingt u¨ber einen P-Regler verfu¨gt. Dieser Reglertyp ist hinreichend und
notwendig, um mit einer HPS ein Fu¨hrungs- und Sto¨rgro¨ßenu¨bertragungsverhalten
zu realisieren, welches vom Kunden nicht nur akzeptiert, sondern auch gescha¨tzt
wird. Großartige A¨nderungen an der Reglerstruktur sind bei hydraulischen Lenk-
systemen also weder wu¨nschenswert noch notwendig. Daraus kann der Schluss ge-
zogen werden, dass die wu¨nschenswerten haptischen Eigenschaften der HPS nicht
durch die Komplexita¨t ihres Reglers bestimmt werden, sondern eine Struktureigen-
schaft der hydraulischen Servolenkung sind.
Bei der elektromechanischen Servolenkung ist durch die Verwendung eines Steu-
ergera¨ts eine weit gro¨ßere Anzahl an Reglern realisierbar. Im Prinzip la¨sst sich bei
der EPS das volle Potenzial der digitalen Regelungstechnik ausscho¨pfen. Dennoch
ist es bislang nicht gelungen, elektromechanischen Lenksystemen ein authentisches,
der HPS a¨hnliches, Lenkgefu¨hl aufzupra¨gen. Wu¨nschenswerte haptische und pas-
sive Eigenschaften der Systeme werden stattdessen durch komplexe Funktionen
ku¨nstlich erzeugt, weniger wu¨nschenswerte Eigenschaften werden symptomatisch
durch neue Module beka¨mpft.
Es konnte gezeigt werden, dass der Frequenzgang des ru¨ckmeldungsrelevanten
Sto¨ru¨bertragungspfades der aktiven und inaktiven hydraulischen und elektromecha-
nischen Servolenkung durch die Struktur der Mechanik dominiert wird. Die Eigen-
schaften der hydraulischen und elektrischen Komponenten spielen fu¨r den Vergleich
eine untergeordnete Rolle. Bei ausreichender Dimensionierung sorgen sie lediglich
fu¨r eine leicht sta¨rkere Beda¨mpfung der Systeme im passiven Zustand und fu¨r einen
Zeitverzug bei der Vorgabe einer Unterstu¨tzungskraft. Weiterhin konnte gezeigt
werden, dass bei elektromechanischen Lenksystemen die Regelungstechnik großen
Einfluss auf die Sto¨ru¨bertragung hat, ihre Potenziale jedoch noch nicht ausgescho¨pft
1Die Grenzfrequenz der Nutzinformationen ist in Abbildung 4.1 in Kapitel 4.2 beschrieben.
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sind. Klassische Regler, die ein hohes Maß an Sto¨rgro¨ßenunterdru¨ckung anstreben,
sind fu¨r elektromechanische Lenksysteme nicht zielfu¨hrend. Auch die Komplexita¨t
eines Regler ist, wenn man die hydraulische Servolenkung zugrunde legt, nicht
ausschlaggebend. Vielmehr sollte ein Regelungsansatz gewa¨hlt werden, welcher
ein gutes Fu¨hrungsu¨bertragungsverhalten bietet und dabei gleichzeitig die Struk-
tureigenschaften der hydraulischen Servolenkung im Sto¨rgro¨ßenu¨bertragungspfad
nachahmt.
These Wenn es gelingt, durch einen geeigneten Regler und eine geeignete A¨nderung
der Reglerstruktur einer elektromechanischen Servolenkung die Systemtra¨gheit
der EPS sowohl im Fu¨hrungs- als auch im Sto¨rgro¨ßenu¨bertragungspfad zu
kompensieren, so wird sich eine EPS systemimmanent haptisch a¨hnlich oder
im Idealfall identisch einer hydraulischen Servolenkung verhalten.
Den vorangegangenen Ausfu¨hrungen und der These entsprechend sind sich die
hydraulische und die elektromechanische Servolenkung struktura¨hnlich, wenn die
Systemtra¨gheit des Unterstu¨tzungsgetriebes die Informationsu¨bertragung fu¨r die
Ru¨ckmeldung nicht behindert und wenn die Unterstu¨tzungskraft direkt auf die Zahn-
stange wirkt. Dazu muss zu jedem Zeitpunkt die Kraft zwischen Zahnstange und
Kugelumlaufgetriebe bekannt sein und als Regelgro¨ße festgelegt werden. In die-
sem Fall wird in einem quasistationa¨ren Fahrzustand, in dem sich die Unterstu¨tz-
ungskraftanforderung nicht a¨ndern muss, bei einer externen Anregung das Un-
terstu¨tzungsgetriebe der genannten Anregung ausweichen. Als Folge werden dem
Fahrer ru¨ckmeldungsrelevante Informationen bereitgestellt, die ansonsten durch die
Systemtra¨gheit der EPS unter die menschliche Wahrnehmungsschwelle fallen wu¨r-
den.
Die folgenden Abschnitte und Kapitel widmen sich der Umsetzung der oben
genannten These in einen Regelungsansatz und dem Vergleich mit bestehenden
Ansa¨tzen zur Regelung elektromechanischer Lenksysteme.
3.2 Steuerbarkeit und Beobachtbarkeit des Systems
Steuerbarkeit und Beobachtbarkeit sind systemimmanente Eigenschaften dynami-
scher Systeme. Durch ihre Kenntnis lassen sich wichtige Aussagen u¨ber die Lo¨sbar-
keit regelungstechnischer Problemstellungen machen, ohne ein dynamisches Sys-
tem vorab lo¨sen zu mu¨ssen. Die Begriffe Steuerbarkeit und Beobachtbarkeit sind
um 1960 als erstes von Kalman eingefu¨hrt worden [Abel, 2007], [Lunze, 2008b].
Dabei heißt ein dynamisches System der Form
x˙ = Ax+Bu (3.16)
y = Cx+Du (3.17)
steuerbar, wenn sein Zustand x durch eine geeignete Eingangsgro¨ße u von jedem
beliebigen Anfangszustand x(t0) in den Endzustand 0 u¨berfu¨hrt werden kann.
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Entsprechend heißt dann ein System der Form 3.16 beobachtbar, wenn bei be-
kannten Eingangsgro¨ßen u aus den Messgro¨ßen y in endlicher Zeit der Anfangszu-
stand x(t0) bestimmt werden kann [Abel, 2007].
Steuerbarkeit
Um die Steuerbarkeit eines dynamischen Systems zu ermitteln, gibt es verschiedene
Verfahren. Die wohl am ha¨ufigsten in der Literatur zu findenden Kriterien sind die
Steuerbarkeitskriterien nach Kalman, Gilbert und Hautus (vgl. [Lunze, 2008b]). In
dieser Arbeit wird das Steuerbarkeitskriterium von Kalman zur Untersuchung der
Steuerbarkeit der Systeme herangezogen.
Steuerbarkeitskriterium von Kalman: Ein System (A,B) ist genau dann voll-
sta¨ndig steuerbar, wenn die Steuerbarkeitsmatrix SS den Rang n hat.








Um die Beobachtbarkeit eines dynamischen Systems zu ermitteln, gibt es eben-
falls verschiedene Verfahren. In Analogie zu den Steuerbarkeitskriterien sind in
der Literatur ha¨ufig die Beobachtbarkeitskriterien von Kalman, Gilbert und Hautus
(vgl. [Lunze, 2008b]) zu finden. In dieser Arbeit wird das Beobachtbarkeitskriteri-
um von Kalman zur Untersuchung der Beobachtbarkeit der Systeme herangezogen.
Beobachtbarkeitskriterium von Kalman: Ein System (A,C) ist genau dann voll-
sta¨ndig beobachtbar, wenn die Beobachtbarkeitsmatrix SB den Rang n hat.










Anwendung auf das Systemmodell
Zur Realisierung eines Zustandsreglers muss die vollsta¨ndige Steuerbarkeit eines
Systems gewa¨hrleistet sein. Mit den Matrizen A und B aus dem Entwurfsmodell
in Gleichung 2.76 und den Parametern aus Kapitel 2.4 folgt dann, dass der Rang
der Steuerbarkeitsmatrix Ss = 5 ist und damit der Systemordnung n entspricht. Das
System ist also vollsta¨ndig steuerbar.
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Ein Zustandsregler setzt voraus, dass alle Systemzusta¨nde wa¨hrend der Rege-
lung bekannt sind. In der technischen Praxis ist dies ha¨ufig aus messtechnischer
Sicht nicht mo¨glich oder kommerziell nicht darstellbar. Aus diesem Grund mu¨ssen
die betrachteten Systeme auch vollsta¨ndig beobachtbar sein.
Nimmt man fu¨r den Beobachter an, dass der Motorlagewinkel ϕBLDC und der
Motorstrom I bekannt sind, so folgt daraus die Messgleichung
y =
[
0 1 0 0 0











Wobei Cobs die fu¨r den Beobachter relevante Messmatrix darstellt. Mit der Matrix
A aus dem Entwurfsmodell in Gleichung 2.76, Cobs und den Parametern aus Kapitel
2.4 folgt dann, dass der Rang der Beobachtbarkeitsmatrix SB = 5 ist und damit der
Systemordnung n entspricht. Das System ist also auch vollsta¨ndig beobachtbar.
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Kapitel 4
Reglersynthese
Neben den traditionellen Verfahren zur Reglersynthese z.B. mittels Phasenreser-
ve, Betrags- und Symmetrischem Optimum sowie dem Wurzelortskurvenverfahren
(vgl. [Lunze, 2008a], [Fo¨llinger, 1994], [Unbehauen, 2000a], [Abel, 2007], [Reuter
und Zacher, 2004]), haben sich in der modernen Regelungstechnik die Entwurfs-
methoden im Zustandsraum etabliert (vgl. [Brogan, 1991], [Lunze, 2008b], [Unbe-
hauen, 2000b], [Abel, 2007]). Diese bieten einen zuna¨chst relativ mathematischen
Zugang zu den sonst eher grafisch ausgelegten und u¨berpru¨ften Reglerentwu¨rfen
hinsichtlich Fu¨hrungsgu¨te, Sto¨rgro¨ßenunterdru¨ckung, Stabilita¨t und Robustheit.
Die Regelung im Zustandsraum hat den Vorteil, dass mathematische Metho-
den der Optimierung zur Auslegung eines Reglers benutzt und auch Systeme mit
mehreren Ein- und Ausgangsgro¨ßen mit vertretbarem Aufwand behandelt werden
ko¨nnen. Der gesteigerte mathematische Aufwand la¨sst sich dabei mit Hilfe com-
putergestu¨tzter Methoden und geeigneter Software (vgl. [MathWorks, 2008], [Saa-
dat, 1993]) in Grenzen halten. Die Struktur der Regelung, ihre Stabilita¨t und ein
gewisses Maß an Robustheit sind bei diesen Entwurfsverfahren prinzipbedingt ge-
geben. Die Auswahl der Reglerparameter nach den Einstellregeln des klassischen
PID-Konzepts entfa¨llt. Die Freiheit des Ingenieurs liegt nun bei der Wahl einer
geeigneten Zielfunktion und deren Parameter (vgl. [Unbehauen, 2000c]), bzw. Be-
wertungsmatrizen (vgl. [Sunar und Rao, 1993], [Tyler und Tuteur, 1966]) zur Ge-
wichtung der Optimierungsziele.
Eine etablierte Methode der Regelung im Zustandsraum ist der LQR- Entwurf
(vgl. [Unbehauen, 2000c], [Brogan, 1991]). Die Bezeichnung LQR kommt aus dem
englischen Sprachraum und ist die Abku¨rzung fu¨r Linear Quadratic Regulator. Der
mit dieser Methode bestimmte Regler ist ein linearer Zustandsregler der sich aus
der Optimierung eines quadratischen Gu¨tefunktionals ergibt (vgl. [Henrichfreise,
2004]).
Sein Entwurf kann nach dem Separationsprinzip in zwei prinzipielle Schritte
zerlegt werden (vgl. [Unbehauen, 2000c], [Unbehauen, 2000b]). Der erste Schritt
besteht aus der Herleitung eines linearen, bezu¨glich eines quadratischen Gu¨tefunk-
tionals optimalen Zustandsreglers (LQR) (vgl. [Henrichfreise und Witte, 1998]),
unter der Annahme, dass alle Zustandsgro¨ßen bekannt sind. Da im Praxisfall ho¨chst
KAPITEL 4. REGLERSYNTHESE 60
selten alle Zustandsgro¨ßen messbar und damit bekannt sind oder diese Messungen
unwirtschaftlich wa¨ren, wird im zweiten Schritt ein hinreichend guter Zustands-
scha¨tzer entworfen. Unter Zustandsscha¨tzer oder Beobachter versteht man dabei
einen Algorithmus zur Rekonstruktion der unbekannten Systemzusta¨nde. Dieser
Beobachter kann wiederum hinsichtlich eines quadratischen Gu¨tefunktionals opti-
miert oder dessen Dynamik durch Polzuweisung eingestellt werden. Im Falle eines
optimierten Zustandsscha¨tzers spricht man auch von einem Linear Quadratic Esti-
mator (LQE) (vgl. [Gelb, 1974]).
Im Anhang A ist zuna¨chst anhand eines generischen Zustandsraummodells das
genaue Vorgehen zum Entwurf eines LQR beschrieben, bevor in Anhang B der
Entwurf eines LQE vorgestellt wird.
4.1 Aufgabe der Regelung
Den Ausfu¨hrungen in den vorherigen Kapiteln zur Folge besteht die Aufgabe der
Regelung einer elektromechanischen Servolenkung in einer geeigneten Ansteue-
rung des Elektromotors, um dem Fahrer in jeder Fahrsituation eine passende Un-
terstu¨tzungskraft bereitzustellen und ein gutes Lenkgefu¨hl1 zu gewa¨hrleisten.
Die jeweilig passende Unterstu¨tzungskraft zur Auspra¨gung des Lenkgefu¨hls
ist in weiten Teilen der Applikation des Fu¨hrungsgro¨ßenvorgabemoduls geschul-
det und damit fahrzeugherstellerabha¨ngig. Der jeweilige Umfang der Teilmodu-
le des Fu¨hrungsgro¨ßevorgabemoduls ist wiederum stark vom jeweiligen Lenksys-
temhersteller abha¨ngig. Ha¨ufige vorkommende Teilmodule dienen der Grundun-
terstu¨tzung, dem aktiven Lenkungsru¨cklauf, der aktiven Da¨mpfung, der Reibungs-
kompensation und der Fahrbahnru¨ckmeldung. Der Entwurf einiger Basismodule
ist fu¨r den Konzeptvergleich in Kapitel 5 zwar notwendig, aber nicht eigentlicher
Inhalt dieser Arbeit. Daher wird im Weiterem auch nicht na¨her darauf eingegangen.
Die Na¨he zur Serienentwicklung verlangt kostenbewusste Regelungskonzepte.
Daher kann keine zusa¨tzliche Sensorik, als die bereits zur Verfu¨gung stehende, an-
genommen werden. Die Grundlage fu¨r den Entwurf der Regelung stellen also die
bekannten Messgro¨ßen, respektive der Rotorlagewinkel, der Motorstrom und das
Drehstabmoment dar.
Das Kapitel 3 hat gezeigt, dass strukturell unterschiedliche Regelungsansa¨tze
das Potenzial haben, die Ru¨ckmeldung elektromechanischer Lenksysteme weiter
zu verbessern. Daher werden in Abschnitt 4.3 drei strukturell unterschiedlichen
Regleransa¨tze vorgestellt. Um den Einfluss stark unterschiedlicher Basisregler aus-
zuschalten, erfolgt die jeweilige Umsetzung der Regelung als LQR.
1Die Definition von gutem Lenkgefu¨hl ist stark fahrzeugherstellerabha¨ngig und daher nicht ein-
deutig. Ein Ansatz zur Objektivierung des Lenkgefu¨hls ist jedoch in [Harrer, 2007] beschrieben.
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4.2 Anforderungen an den Regler
Der Regler muss zur Erfu¨llung seiner Aufgabe den Fahrer bei der Durchfu¨hrung
eines Lenkmano¨vers bis in den maximal fu¨r den Menschen darstellbaren Frequenz-
bereich mit einer passenden Kraft unterstu¨tzen und das volle Frequenzband an Nutz-
informationen bei geeigneter Sto¨rgro¨ßenunterdru¨ckung u¨bertragen.
Zur Definition von Nutzinformationen kann auf die Arbeit von [Brunn und Har-
rer, 2004] zuru¨ckgegriffen werden. Basierend auf der Arbeit von [Wolf und Bubb,
2003] argumentieren sie, dass Lenkmomentschwankungen innerhalb eines Zeitin-
tervalls von 50 bis 150 ms vom Fahrer wahrnehmbar sein mu¨ssen. Eine Unter-
schreitung der unteren Intervallgrenze, sorgt dabei fu¨r eine zu heftige Ru¨ckmeldung,
wa¨hrend eine U¨berschreitung der oberen Intervallgrenze, fu¨r ein verzo¨gertes emp-
finden sorgt. Sie definieren dabei, auf Basis der Auswertung von Fahrversuchen,
den Reibwertsprung unter Querbeschleunigung als die Nutzinformation mit dem
ho¨chsten Frequenzinhalt. Als wichtigste Nutzinformationen geben sie an:
• Anzeigen einer Aquaplaningsituation,
• Reibwerta¨nderungen,
• Spurrilleninformation,
• Ru¨ckmeldung der vorhandenen Seitenkraftreserve.
Des Weiteren beschreiben Sie ganz allgemein Sto¨rinformationen als:
• Lenkradschwingungen beim Bremsen,
• Lenkradschwingungen durch Unwucht der Ra¨der,
• Lenkradsto¨ße beim U¨berfahren von Hindernissen,
• Ho¨herfrequente Lenkradschwingungen aller Art.
Durch Approximation des Sto¨ru¨bertragungsverhalten eines Lenksystem mittels But-
terworth Filter und Vergleich der 100 % Anstiegszeit der Sprungantworten die-
ser Filter mit dem von [Wolf und Bubb, 2003] hergeleiteten Zeitintervall konn-
ten [Brunn und Harrer, 2004] die untere und obere Grenze im Frequenzbereich
bestimmen. Diese sind in ihrer Arbeit mit 3,5 Hz und 10,7 Hz angegeben. Als
zweiten Anhaltspunkt zur Definition des relevanten Frequenzbereichs haben [Brunn
und Harrer, 2004] das Sto¨ru¨bertragungsverhalten einer hydraulischen Servolenkung
mit dem verschiedener Butterworth Filter verglichen. Dabei kamen sie zu dem Er-
gebnis, dass ab einer Eckfrequenz von 40 Hz das Sto¨ru¨bertragungsverhalten von
Hydrolenkung und Filter in Frequenztreue und Amplitude u¨bereinstimmen. Zusam-
menfassend kann dadurch die in Abbildung 4.1 gezeigte Klassifizierung eingefu¨hrt
werden. Dabei bedeutet gema¨ß den Ausfu¨hrungen von [Brunn und Harrer, 2004]:
Bereich A: In diesem Bereich ko¨nnen nicht alle Nutzinformationen ohne einen zu
hohen Zeitverzug u¨bertragen werden.
KAPITEL 4. REGLERSYNTHESE 62



























Abbildung 4.1: Veranschaulichung des Zielbereichs fu¨r die Sto¨rgro¨ßenu¨bertragung
eines Lenksystems
Bereich B: Liegt die Sto¨ru¨bertragungsfunktion in diesem Bereich, so ist die Len-
kungsru¨ckmeldung ausreichend schnell und nicht sto¨ßig. Allerdings wird nur
bei Erreichung der oberen Grenze auch der Reibwertsprung unter Querbe-
schleunigung in der Ru¨ckmeldung dargestellt.
Bereich C: Dies ist der Zielbereich fu¨r gute Lenkungsru¨ckmeldung. Alle Nutzin-
formationen fu¨r den Fahrer ko¨nnen Zeit-und Amplitudengerecht u¨bertragen
werden.
Bereich D: Ab der Schwelle zu diesem Bereich kann ein Lenksystem als zu sto¨ßig
empfunden werden.
Geht man davon aus, dass das Fu¨hrungsgro¨ßenvorgabemodul zumindest theo-
retisch eine passende Unterstu¨tzungskraft fu¨r den Fahrer berechnet, so muss der
Regler nur noch ein ausreichend schnelles und genaues Einstellen der gewu¨nschten
Unterstu¨tzungkraft sicherstellen. Der dabei von vielen Fahrzeuggro¨ßen abha¨ngige
variable Unterstu¨tzungskraftverlauf beeinflusst die Leistungsfa¨higkeit des Reglers.
Die dadurch entstehenden qualitativen Schwankungen in der Regelabweichung du¨r-
fen zu keinem durch den Menschen quantitativ wahrnehmbaren Ereignis fu¨hren.
Weiterhin muss der Regler die Anforderungen bezu¨glich der Zukunftsfa¨hig-
keit vollsta¨ndig erfu¨llen. Im diesem Sinne ist es u¨blich, per Superpositionsprin-
zip evtl. vorhandene Zusatzmodule z.B. zur Umsetzung einer Geradeauslaufkorrek-
tur oder zur Interaktion mit Fahrerassistenzsystemen den anderen Teilmodulen zu
u¨berlagern.
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Nicht zuletzt geho¨rt zu den Anforderungen an den Regler natu¨rlich auch ei-
ne ausreichende Robustheit und Stabilita¨t zum Abfangen der Auswirkungen von
Messrauschen, Fertigungsschwankungen und Verschleiß u¨ber die Fahrzeuglebens-
dauer und ein generell akustisch unauffa¨lliges Verhalten.
4.2.1 Die menschliche Wahrnehmung
Wie jedes andere Lenksystem in Personenkraftwagen, so stellt auch die elektro-
mechanische Servolenkung eine Mensch-Maschine Schnittstelle dar. Daher sollte
auch die Wahrnehmung des Menschen bei der Definition der Anforderungen an
ein solches Lenksystem nicht unberu¨cksichtigt bleiben. In der Literatur lassen sich
bereits einige Studien finden, die sich mit der Wahrnehmung von Handmomenten
bescha¨ftigt haben. Nachfolgend werden kurz einige wichtige Erkenntnisse zusam-
mengefasst.
Nach [Wolf, 2008] ist der Mensch schlecht in der Lage ein quasistatisches Mo-
ment aufzulo¨sen, er nimmt eher Momentenschwankungen wahr. Weiterhin la¨sst
sich keine scharfe Grenze fu¨r die Wahrnehmungsschwelle von Handmomentschwan-
kungen ziehen. So ist z.B. die Wahrnehmungsschwelle von Frauen2 oder sehr
geu¨bten Fahrern deutlich geringer als die des Durchschnittsfahrers.
Nach [Buschardt, 2002] ha¨ngt die menschliche Wahrnehmung von Lenkmo-
mentschwankungen vom Gradienten der Lenkmomentena¨nderung ab. Je schneller
eine A¨nderung erfolgt, desto eher wird sie auch wahrgenommen.
Nach [Neukum, 2008] sind sprungartige (rechteckfo¨rmige) Zusatzmomente eher
wahrnehmbar als sinusfo¨rmige. Weiterhin ist die Wahrnehmungsschwelle des Men-
schen von der Fahrsituation abha¨ngig. Je konzentrierter und gezielter ein Fahr-
mano¨ver durchgefu¨hrt wird, desto feinfu¨hliger ist der Mensch in Bezug auf Hand-
momentschwankungen.
[von Groll, 2006] benutzt in seiner Arbeit zur Bewertung von Hand-Arm-
Schwingungen die VDI-Richtlinie 2057 [Autorenkollektiv, 1987]. Danach wer-
den harmonische Schwingungen bei konstanter Beschleunigungsamplitude im Fre-
quenzbereich von 8 bis 16 Hz am sta¨rksten bewertet.
Den vorangegangenen Absa¨tzen zur Folge sollte also ein Lenksystem in der
Lage sein, Momentenschwankungen in einem weiten Frequenzband mo¨glichst ver-
zugsfrei zu u¨bertragen. Eine zu starke Tiefpassfilterung von Kraftschwankungen
am Rad fu¨hrt zu einer starken Verrundung der Signale. Eine zu starke Verrundung
der Handmomentenschwankung ist auch bei gleicher Amplitude schlechter durch
den Menschen wahrzunehmen. Dennoch sollte das Lenkgefu¨hl und damit auch die
Ru¨ckmeldung in weiten Teilen applizierbar sein und die Mo¨glichkeit zur Unter-
dru¨ckung von Sto¨rinformationen bieten.
2Frauen besitzen im statistischen Durchschnitt eine ho¨here Sensitivita¨t
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4.2.2 Lenkverhalten und daraus resultierende Anforderungen
Aus verschiedenen Vero¨ffentlichungen (vgl. [Harrer, 2007], [von Groll, 2006]) und
der Erfahrungen der Kraftfahrzeughersteller lassen sich einige generelle Anforde-
rungen an das Lenkverhalten von PKW-Lenkungen ableiten, um ein fu¨r den Kunden
rundum zufriedenstellendes System zu entwickeln. Einige dieser Anforderungen
sind direkt auf die Regelung oder zumindest auf die Sollvorgabe (Basismodule) ei-
ner EPS zuru¨ckzufu¨hren, andere spiegeln den Leistungsbedarf eines solchen System
wieder. Wiederum andere sind nur im Kontext mit der Lenk- und Achskinematik
bewertbar. Nachfolgend sollen entsprechend dieser Einteilung die einzelnen Anfor-
derungen kurz geschildert werden.
Reglerabha¨ngige generelle Anforderungen
Zu den direkt vom Regler und in einigen Fa¨llen auch der Sollvorgabe abha¨ngigen
Anforderungen geho¨ren die Lenkungsru¨ckmeldung der Nutz- und Sto¨rinformatio-
nen, die Lenkungsakustik und bedingt auch die Lenkungsru¨ckstellung.
Unter den Nutzinformationen der Lenkungsru¨ckmeldung versteht man dieje-
nigen Informationen, die den Fahrer u¨ber den Fahrbahnzustand und die jeweilige
Fahrsituation aufkla¨ren. Nu¨tzliche Informationen u¨ber den Fahrbahnzustand wer-
den beispielsweise durch das U¨bermitteln von Reibwertspru¨ngen und Fahrbahnu-
nebenheiten an den Fahrer kommuniziert. Nu¨tzliche Informationen u¨ber die Fahr-
situation sind z.B. das Wahrnehmen eines u¨ber- bzw. untersteuernden Fahrzeugs.
Die Nutzinformationen sollen sich fu¨r den Fahrer in Form kleiner, nicht sto¨render
Lenkmomenten- bzw. Lenkwinkela¨nderungen bemerkbar machen.
Unter Sto¨rinformationen der Lenkungsru¨ckmeldung werden in der Regel alle
Lenkungsunruhen und -sto¨ße verstanden, die im Fahrversuch als zu stark spu¨rbar
charakterisiert werden. Insbesondere Lenkraddrehschwingungen infolge von Un-
wucht an Ra¨dern, Reifen oder Bremsscheiben, sowie direkte Sto¨ße aus der Fahr-
bahnoberfla¨chenbeschaffenheit za¨hlen zu den Sto¨rinformationen. Einige Sto¨rinfor-
mationen lassen sich durch ihre Periodizita¨t, wie dies z.B. bei den 2pi-periodisch
mit der Raddrehzahl umlaufenden Unwuchten der Fall ist, als solche identifizie-
ren. Da die Grenze zwischen Nutz-und Sto¨rinformationen ansonsten fließend sein
kann, muss die jeweilige Auspra¨gung der Lenkwinkel- bzw. Lenkmomentenwahr-
nehmung applizierbar sein.
Ein weiterer nicht zu vernachla¨ssigender Punkt ist die Lenkungsakustik. Im Be-
trieb ko¨nnen bei elektromechanischen Lenksystem unangenehme Gera¨usche auftre-
ten, die zum Teil natu¨rlich aus der Mechanik (Klappern, Knarzen) aber auch aus der
Regelung (Brummen der Leistungselektronik, Kommutierung) stammen ko¨nnen. In
der Serie muss sich ein solches System akustisch mo¨glichst unauffa¨llig verhalten.
Zuletzt sei bei den reglerabha¨ngigen Anforderungen noch die Lenkungsru¨ck-
stellung genannt. Die Lenkungsru¨ckstellung beschreibt die Fa¨higkeit eines Lenk-
systems, bei losgelassenem Lenkrad innerhalb einer gewissen Zeit in die “Nullla-
ge” zuru¨ckzukehren. Dabei spielt die Ru¨ckstellgeschwindigkeit, ihr stetiger Verlauf
und ihr Restwinkel eine entscheidende Rolle. Die Lenkungsru¨ckstellung ist aller-
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dings nicht nur von der Lenkung selbst und damit von ihrer Mechanik, Regelung
und Sollvorgabe sondern auch von der Achskinematik des jeweiligen Fahrzeugs
abha¨ngig. Idealerweise la¨uft eine Lenkung auf den Lenkwinkel am Rad zuru¨ck, bei
dem die Seitenfu¨hrungskraft “Null” wird. Elektromechanische Lenksystem haben
ha¨ufig einen, im Vergleich zu hydraulischen Lenksystemen, tra¨gen Ru¨cklauf. Aus
diesem Grund bieten viele Lenksystemhersteller ein “aktives Ru¨cklauf”-Modul an.
Man behilft sich daher ha¨ufig damit, die Lenkung auf die Fahrzeugla¨ngsrichtung
zuru¨cklaufen zu lassen. Aus diesem Grund wirkt der Ru¨cklauf solcher Systeme,
insbesondere bei großen Schwimmwinkeln, manchmal sehr ku¨nstlich.
Sollvorgabeabha¨ngige generelle Anforderungen
Bei den sollvorgabeabha¨ngigen Anforderungen an eine elektromechanische Ser-
volenkung gibt es eine U¨berschneidung zu den reglerabha¨ngigen Anforderungen.
Dies bezieht sich insbesondere auf die Lenkungsru¨ckstellung. Entsprechend den
Ausfu¨hrungen im vorangegangenen Abschnitt mu¨ssen die Sollvorgabemodule die
Ru¨ckstellung der Lenkung mo¨glichst “natu¨rlich” begu¨nstigen.
Abha¨ngig von bestimmten fahrdynamischen Gro¨ßen, wie z.B. der Fahrzeug-
geschwindigkeit und dem Lenkwinkel, sollte sich der Lenkkraftverlauf vera¨ndern.
Dazu sind Basismodule mit entsprechenden Freiheitsgraden zur Gestaltung des Lenk-
gefu¨hls notwendig.
Zuletzt sei bei den sollvorgabeabha¨ngigen Anforderungen noch das Lenkkraft-
niveau genannt. Darunter versteht man die Ho¨he des Handmoments, welches der
Fahrer beim Fahren aufbringen muss. Neben den fahrzeugherstellerabha¨ngigen
Pra¨ferenzen gibt es hierzu auch gesetzliche Anforderungen.
Lenkleistungsabha¨ngige generelle Anforderungen
Auch bei den lenkleistungsabha¨ngigen Anforderungen gibt es eine U¨berschneidung
zum vorangegangenen Abschnitt. Das gewu¨nschte Lenkkraftniveau darf na¨mlich
bei bestimmten Lenkwinkelgeschwindigkeiten nicht unter ein definiertes Maß fal-
len. Zur Spezifikation und Bewertung behilft man sich mit einem Kraft-Geschwin-
digkeits-Diagramm (F-v-Diagramm) a¨hnlich der Abbildung 4.2. Hierbei ist die
Lenkradwinkelgeschwindigkeit auf der Abszisse und die jeweilige Lenkkraft (ska-
liert in Prozent der maximalen Lenkkraft) auf der Ordinate aufgetragen. Die bei-
den Auslegungspunkte “Komfort” und “Sicherheit” markieren, ihren Bezeichnun-
gen entsprechend, die Auslegungspunkte fu¨r den Komfort- und Sicherheitsbereich.
Die fu¨r die Fahrerunterstu¨tzung mechanisch zur Verfu¨gung stehende Leistung eines
Lenksystems berechnet sich nach der einfachen Proportionalita¨tsgleichung3
PmechEPS ≈ δ˙LRFext . (4.1)
3Die physikalisch notwendige Leistung ist das Produkt aus der Geschwindigkeit der Zahnstan-
ge und der Zahnstangenkraft. Da in Gleichung 4.1 die Lenkgeschwindigkeit am Lenkrad fu¨r den
Vergleich herangezogen wurde, kann folglich auch nur eine Proportionalita¨tsbeziehung beschrieben
werden.


















Abbildung 4.2: Kraft-Geschwindigkeit-Diagramm zur Lenkungsauslegung
Dabei ist δ˙LR die Lenkgeschwindigkeit am Lenkrad und Fext die Kraft, gegen die ge-
lenkt werden muss. Die notwendige Lenkleistung in einem Arbeitspunkt ist also die
Fla¨che eines Rechtecks, welches die F-v-Kennlinie tangiert. Gelingt es einem Fah-
rer bei einer bestimmten Gegenkraft so schnell zu lenken, dass die F-v-Kennlinie
u¨berschritten wird, so wird das Lenksystem schlagartig verha¨rten. Der Grund dafu¨r
liegt darin, dass der Fahrer selbst die fehlende Leistung zur U¨berschreitung der
Kennlinie aufbringen muss. Die Lenkleistung einer elektromechanischen Lenkung
sollte also so dimensioniert sein, dass in mo¨glichst keinem Fahrmano¨ver eine Ver-
ha¨rtung des Systems stattfinden kann. Andererseits sollte ein System auch nicht
u¨berdimensioniert gestaltet werden, da man sich ansonsten o¨konomische, geome-
trische und gewichtsbasierte Nachteile einhandelt.
Sonstige generelle Anforderungen
Zu den sonstigen generellen Anforderungen geho¨rt der Wendekreis, der Lenkwin-
kelbedarf und auch die Lenkungsru¨ckstellung.
Der Wendekreis beschreibt den kleinstmo¨glich fahrbaren Kreis eines Fahrzeugs
und ist im Wesentlichen vom Radeinschlagswinkel und dem Radstand abha¨ngig.
Je kleiner der Wendekreis eines Fahrzeugs ist, desto wendiger ist dieses Fahrzeug.
Der Wendekreis hat große Bedeutung bei langsamer Fahrt und beim Einparken. Ein
Lenksystem sollte so ausgelegt sein, dass durch seinen maximalen Zahnstangehub
auch der mit der jeweiligen Achskinematik und dem Radstand gewu¨nschte Wende-
kreis erzielt werden kann.
Der Lenkwinkelbedarf ist ein Maß fu¨r den notwendigen Lenkwinkel am Lenk-
rad zur Erzielung eines Stellwinkels am Rad. Er wird dementsprechend durch das
U¨bersetzungsverha¨ltnis zwischen Lenkradwinkel und Radwinkel beeinflusst. In der
Lenkung selbst wird der Lenkwinkelbedarf durch das U¨bersetzungsverha¨ltnis zwi-
KAPITEL 4. REGLERSYNTHESE 67
schen Ritzel und Zahnstange vera¨ndert. Auch bei Lenkungen ohne aktive Lenk-
winkelu¨berlagerung in der Lenksa¨ule ist es mo¨glich, u¨ber eine variable Ritzel-
Zahnstangenu¨bersetzung den Lenkwinkelbedarf u¨ber dem Zahnstangenhub zu vari-
ieren. In der Regel wird dabei eine indirekte U¨bersetzung um die Lenkungsmittel-
lage und eine direkte U¨bersetzung an den Anschla¨gen angestrebt. Der Grund dafu¨r
liegt darin, dass bei hohen Geschwindigkeiten eher Lenkwinkel um die Mittella-
ge der Lenkung vorkommen und durch eine indirektere U¨bersetzung ein sensibles
Fu¨hren des Fahrzeugs mo¨glich ist. Dem hingegen kommen bei geringen Geschwin-
digkeiten z.B. beim Parkieren eher große Lenkwinkel vor. Durch eine direktere
U¨bersetzung ermo¨glicht man dem Fahrer maximale Radlenkwinkel bei relativ ge-
ringen Lenkradwinkeln zu erreichen.
Zuletzt sei wieder die Lenkungsru¨ckstellung genannt. Die Mechanik der Len-
kung und der Achskinematik beeinflussen die Lenkungsru¨ckstellung. Aus der Achs-
kinematik resultierende geringe Ru¨ckstellmomente verzo¨gern die Lenkungsru¨ck-
stellung. Im gleichen Maße wirkt eine sehr tra¨ge oder stark reibungsbehaftete Len-
kung einer gewu¨nschten Ru¨ckstellung entgegen. Die Ru¨ckstelleingenschaften des
Lenksystems sollten daher durch die Mechanik nicht behindert werden.
4.2.3 Reglerspezifikation
Ohne den Anspruch auf Vollsta¨ndigkeit zu stellen, haben die vorangegangenen Ab-
schnitte gezeigt, dass eine Vielzahl an Anforderungen zu erfu¨llen sind, um ein rund-
um zufriedenstellendes Lenksystem zu entwickeln. Um zu u¨berpru¨fen, ob ein Ent-
wicklungsziel erreicht wurde und um verschiedene Ansa¨tze zu vergleichen, mu¨ssen
diese Ziele vorab in Form einer Spezifikation definiert werden. Im Rahmen die-
ser Arbeit kann und soll natu¨rlich keine vollsta¨ndige Leistungsbeschreibung eines
Lenksystems abgeleitet werden. Dennoch macht es Sinn solche Anforderungen zu
definieren, die den Regler direkt betreffen und gegen die im nachfolgenden Kapitel
5 gepru¨ft werden kann, um die verschiedenen Ansa¨tze zu vergleichen.
Bei der klassischen Auslegung von Reglern fu¨r Lenksysteme wird das Fu¨hrungs-
und Sto¨rverhalten, die Stabilita¨t und Robustheit, sowie das Ru¨ckstellverhalten der
Systeme vorab spezifiziert. Da die in dieser Arbeit gewa¨hlten strukturell unter-
schiedlichen Regler auch unterschiedliche Fu¨hrungsgro¨ßen haben und der Fokus
auf der U¨bertragung von Informationen auf dem Sto¨rgro¨ßenpfad und dem eigen-
sta¨ndigen Ru¨cklauf liegt, werden auch nur die hierfu¨r relevanten Kriterien genauer
spezifiziert.
Dazu sind im nachfolgenden Abschnitt dieses Kapitels einige Kriterien defi-
niert, die es ermo¨glichen, die Gu¨te der Lenkungsru¨ckmeldung und ihres eigensta¨n-
digen Ru¨cklaufs zu bewerten. Teilweise ist dies durch die Definition von skalaren
Schwellwerten direkt mo¨glich, in anderen Fa¨llen hilft nur der direkte Vergleich der
Systeme untereinander oder mit der hydraulischen Servolenkung als Referenzsys-
tem.
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Spezifikation des Sto¨rverhaltens
Als Sto¨rverhalten wird bei Regelkreisen ganz allgemein das Verhalten der Regel-
gro¨ße bei einer externen Sto¨rung des Systems bezeichnet. Bei elektromechanischen
Lenksystemen kann eine Sto¨rung der Regelgro¨ße sowohl durch den Fahrer als auch
durch die externen Radkra¨fte hervorgerufen werden. Zur Bewertung der Regelun-
gen soll aus diesem Grund sowohl ein Sto¨rgro¨ßensprung durch der Fahrer als auch
durch die Straße betrachtet werden. Auch wenn die in diesem Abschnitt definier-
ten Sto¨rgro¨ßenspru¨nge aus regelungstechnischer Sicht ihre Berechtigung haben, so
ist das Sto¨rverhalten bei elektromechanischen Lenksystemen jedoch differenzierter
zu betrachten. Nicht jede externe Kraftanregung, die die Regelung sto¨rt, ist auch
sto¨rend fu¨r den Fahrer. Es ist vielmehr entscheidend, dass das Lenksystem Nutz-
informationen fu¨r den Fahrer durchla¨sst und Sto¨rinformationen unterdru¨ckt. Um
diesen Umstand erfassen und bewerten zu ko¨nnen, wird die Sto¨rgro¨ßenu¨bertragung
von Anregungen an der Zahnstange zu Momenten am Lenkrad betrachtet. Dies ge-
schieht in Form des Sto¨rgro¨ßenfrequenzgangs von Kra¨ften an der Zahnstange zu
Momenten am Lenkrad und in Form definierter Kraftspru¨nge an der Zahnstange,
wie sie z.B. bei einer Schwellenu¨berfahrt oder bei einem Reibwertabriss zwischen
Reifen und Fahrbahn auftreten. Je weiter das Frequenzband dabei geo¨ffnet wer-
den kann, desto wahrscheinlicher ist es, das volle Spektrum an Nutzinformationen
dem Fahrer bereitstellen zu ko¨nnen. Fu¨r die Einzelanregungen gilt, dass eine hohe
Amplitude und eine geringe Phasenabweichung eine gute Ru¨ckmeldung bedeuten.
Spezifikation des Ru¨ckstellverhaltens
Zur Bewertung der Ru¨ckstellverhaltens der unterschiedlichen Ansa¨tze werden die
jeweiligen Regler in einem nichtlinearen Einspurmodell integriert. Als Basis der
Bewertung wird das Ru¨ckstellverhalten der hydraulischen Servolenkung herange-
zogen und daher auch diese in einem nichtlinearen Einspurmodell dargestellt. Als
geeignetes Fahrmano¨ver wird eine stationa¨re Kreisfahrt bzw. das Losfahren aus dem
Stand mit gelenkter Vorderachse definiert. Bei der stationa¨ren Kreisfahrt fa¨hrt der
Fahrer mit konstanter Geschwindigkeit auf einem Kreis mit definiertem Radius.
Zum Zeitpunkt t0 la¨sst der Fahrer das Lenkrad los. Es wird das Zeitverhalten der
Ru¨ckstellung der verschieden Regler der EPS mit dem der hydraulischen Servolen-
kung verglichen. Zielvorgabe ist ein mo¨glichst zu¨giger fahrphysikalisch richtiger
Ru¨cklauf auf den jeweiligen stationa¨ren Endwert. Die Details zu den einzelnen
Mano¨ver sind in Kapitel 5, dem Konzeptvergleich, an entsprechender Stelle gege-
ben.
Spezifikation zur Bewertung von Stabilita¨t und Robustheit
Die nichtlineare Regelungstheorie ist sehr aufwendig und verlangt ein hohes Maß
an Grundwissen fu¨r ihr prinzipielles Versta¨ndnis zum Thema Stabilita¨t und Ro-
bustheit (vgl. [Fo¨llinger, 1993], [Siebert, 1991]). Eine theoretische Mo¨glichkeit
zur Analyse der Stabilita¨t nichtlinearer, dynamischer System ist z.B. u¨ber die so-
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genannten Lyapunov Funktionen gegeben. In der Praxis ist es jedoch ha¨ufig mehr
als ausreichend, eigentlich nichtlineare Systeme, mit linearen Regelungsansa¨tzen
zu bearbeiten. Dies ist auch in dieser Arbeit der Fall.
Damit die auf Basis linearisierter Modelle entworfenen Regler auch in der nicht-
linearen Praxis gut funktionieren und stabil bleiben, mu¨ssen diese ausreichend ro-
bust sein. Ein ausreichend robuster Regler ist in der Lage, auch dann noch die
gewu¨nschten Stabilita¨tseigenschaften zu liefern, wenn ein reales System Parame-
terschwankungen unterliegt. Diese Parameterschwankungen kommen in allen rea-
len Systemen auf Grund von sich a¨ndernden Umweltbedingungen, Alterung oder
Schwankungen in den Prozessparametern bei der Herstellung vor.
Die in Abschnitt 4.3 gewa¨hlte Reglerentwurfsmethode garantiert in der linearen
Theorie ein Mindestmaß an Stabilita¨t und Robustheit. Entsprechend konservativ
gewa¨hlte Gewichtungsfaktoren im Reglerentwurf erho¨hen das Maß an Stabilita¨t und
Robustheit. Parameterverstimmungen in Rahmen physikalisch mo¨glicher Grenzen
erzeugen in Folge auch keine Instabilita¨ten.
4.3 Regelungsansa¨tze und Entwurf der Regelung
Die in dieser Arbeit vorgestellten Regelungsansa¨tze fu¨r eine elektromechanische
Servolenkung unterscheiden sich im Wesentlichen durch ihre strukturelle Verschie-
denheit. In dem vorliegenden Fall bedeutet dies, dass u¨ber die gleiche Stellgro¨ße ei-
ne jeweils unterschiedliche Regelgro¨ße beeinflusst werden soll. Bei der Kennfeldre-
gelung ist dies das Motormoment, bei der Momentenregelung das Drehstabmoment
und bei der Unterstu¨tzungskraftregelung die Kraft zwischen Kugelumlaufgetriebe
und Zahnstange. Unter der Vielzahl der mo¨glichen Ansa¨tze zum Reglerentwurf
einer elektromechanischen Servolenkung, wie beispielsweise PI-, PID-, Zustands-,
H∞ und H2-Regler, soll in dieser Arbeit ein optimaler Zustandsregelung mit integra-
ler Ausgangru¨ckfu¨hrung verwendet werden. Eine Aufschaltung der Fu¨hrungs- bzw.
Sto¨rgro¨ßen bleibt als optionale Erweiterung erhalten. Dieser Ansatz wird verwen-
det, weil zum Einen bereits gute Ergebnisse mit dieser Methode (vgl. [Henrichfreise
und Jusseit, 2003]) erzielt wurden und zum Anderen durch eine leichte Anpassung
der Modelle einem relativ einheitlichem Entwurfsverfahren gefolgt werden kann.
Qualitative Unterschiede in der Regelung sind durch dieses Vorgehen nicht dem
Entwurfverfahren, sondern der unterschiedlichen Struktur zuzuweisen.
Dem hingegen wurde der Einfluss der unterschiedlichen Entwurfsverfahren auf
ein strukturell gleiches Regelsystem fu¨r eine elektromechanische Servolenkung be-
reits am Beispiel der Momentenregelung in der Arbeit von [Danno¨hl et al., 2008]
gezeigt.
In den nachfolgenden drei Abschnitten wird anhand von Blockschaltbildern der
strukturelle Unterschied der drei Ansa¨tze hervorgehoben und diskutiert. Das prin-
zipielle Vorgehen beim Entwurf eines optimalen Zustandsreglers auf Basis eines
quadratischen Gu¨tefunktionals ist knapp in Anhang A gegeben. Das prinzipielle
Vorgehen beim Entwurf eines Beobachters zur Rekonstruktion der Systemzusta¨nde
ist kurz in Anhang B gezeigt. Detailliertere Beschreibungen der jeweiligen Ent-
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wurfsverfahren ko¨nnen der einschla¨gigen Fachliteratur z.B. [Lunze, 2008a], [Lun-
ze, 2008b], [Unbehauen, 2000c], [Unbehauen, 2000b], [Unbehauen, 2000a], [Lu-
dyk, 1995], [Fo¨llinger, 1994] oder [Brogan, 1991] entnommen werden.
4.3.1 Die Kennfeldregelung
Die Kennfeldregelung tra¨gt ihren Namen, da in der Regel das gewu¨nschte Un-
terstu¨tzungsmoment in Form eines Kennfeldes, welches im Wesentlichen abha¨ngig
vom gemessenen Drehstabmoment und der Fahrzeuggeschwindigkeit ist, bestimmt
und u¨ber den Elektromotor eingestellt wird. Die Funktionsweise dieser Regelung





























Abbildung 4.3: Generisches Blockschaltbild der Kennfeldregelung
Die Differenz zwischen den Winkellagen der unteren Lenksa¨ule δLS und des Ritzels
δR fu¨hrt bei der Lenkradwinkeleingabe des Fahrers zu einer Torsion des Drehstabs.
U¨ber die bekannte Steifigkeit CDS des Drehstabs, ermittelt der Lenkmomentensen-
sor das aktuell anliegende Lenkmoment. Dieser Wert geht direkt in das Basismo-
dul der Sollvorgabe ein. Im Sollvorgabemodul wird proportional zum detektier-
ten Lenkmoment u¨ber die sogenannte Boost-Curve das Basisunterstu¨tzungsmoment
gewa¨hlt. Gema¨ß den Anforderungen aus Kapitel 4.2 werden an dieser Stelle auch
die Zusatzmomente zur Darstellung eines guten Lenkgefu¨hls, wie z.B. ein Hysterese-
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, Mittengefu¨hl- oder Ru¨cklaufmodul superpositioniert. Die Berechnung dieser Zu-
satzmomente erfolgt auf Basis allgemeiner Fahrzustandsgro¨ßen, wie z.B. der Fahr-
zeuggeschwindigkeit, die auf den Fahrzeug-CAN bereitgestellt werden und auf Ba-
sis von lenksysteminternen Zusta¨nden, wie z.B. der Zahnstangengeschwindigkeit,
die in diesem Fall durch den Beobachter verfu¨gbar sind.
Als Ausgangsgro¨ße der Sollvorgabe wird ein gewu¨nschtes Motormoment an den
eigentlichen Regler u¨bermittelt. Dieser Regler ist, wie einleitend erwa¨hnt, in Ab-
bildung 4.3 als beobachterbasierter Zustandsregler mit der Proportionalversta¨rkung
Kp und der integralen Versta¨rkung KI dargestellt. Der Proportionalfaktor wirkt da-
bei direkt auf die, aus dem Beobachter stammenden Systemzusta¨nde und stabilisiert
bei geeignet gewa¨hltem Vektor Kp das System. Der integrale Versta¨rkungsfaktor ist
bei der gezeigten Umsetzungsvariante ein Skalar, welcher so gewa¨hlt ist, dass die
Regelabweichung e = TELsoll−TEList zu Null gefu¨hrt wird. Der Beobachter gleicht
dabei stetig u¨ber die sich a¨ndernden Messwerte fu¨r den Motorstrom, die Rotorlage
und das Drehstabmoment die berechneten Systemzusta¨nde an die gea¨nderten Kraft-
verha¨ltnisse an.
Bei diesem Regelansatz ist es wichtig darauf hinzuweisen, dass die Regelgro¨ße
das Motormoment TEL ist. Zwar versucht man auch hier die Boost-Curve des Soll-
vorgabemoduls so zu wa¨hlen, dass entsprechend der vorliegenden U¨bersetzungs-
verha¨ltnisse eine Wunschunterstu¨tzungkraft an der Zahnstange bereitgestellt wird.
Es gibt jedoch, wie Abbildung 4.3 zeigt, keine direkte strukturelle Ru¨ckkopplung
dieser Kraft. Daher kann dieser Ansatz aus der globalen Sichtweise des Gesamtsys-
tems nur als Steuerung der Wunschunterstu¨tzungskraft verstanden werden.
In der Praxis weist dieser Ansatz die steuerungstypischen Vor- und Nachteile
auf. Als realer Vorteil kann z.B. die geringe Reaktionszeit des Systems bei Lenk-
winkeleingabe durch den Fahrer verstanden werden. Als realer Nachteil wird das
System niemals den exakten Wert fu¨r die Unterstu¨tzungskraft an der Zahnstange be-
reitstellen und bei stark vera¨nderten Kraftverha¨ltnissen nur indirekt reagieren. Des
Weiteren gibt es, wie Abbildung 4.3 zeigt, keinen strukturellen Anteil, der die sich
stetig a¨ndernden Krafteinwirkungen von der Straße implizit in der Regelung oder
explizit im Sollvorgabemodul beru¨cksichtigt.
4.3.2 Die Momentenregelung
Der wichtigste Unterschied zwischen der Momentenregelung oder auch Handmo-
mentenregelung aus Abbildung 4.4 zur Kennfeldregelung aus Abbildung 4.3 ist
die Definition der Regelgro¨ße. Als Regelgro¨ße ist bei dieser Umsetzungsvarian-
te na¨mlich das Drehstabmoment4 TDS gewa¨hlt.
Zuna¨chst fu¨hrt, identisch zur Kennfeldregelung, die Differenz zwischen den
Winkellagen der unteren Lenksa¨ule δLS und des Ritzels δR zu einer Torsion des
Drehstabs. Das dann u¨ber den Sensor ermittelte Moment geht sowohl in das Soll-
vorgabemodul als auch direkt als ru¨ckgekoppelte Regelgro¨ße in den eigentlichen
Regler ein. Der Regler nutzt dann diese Information, um die Differenz zwischen
4In ausgereifter Umsetzung auch ein gescha¨tztes Handmoment des Fahrers
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Lenkung
Regler





























Abbildung 4.4: Generisches Blockschaltbild der Handmomentenregelung
dem vorgegebenen Sollmoment am Drehstab TDSsoll und dem u¨bermittelten Istmo-
ment TDSist auf den Wert Null zu fu¨hren.
Ein weiterer fundamentaler Unterschied liegt darin, dass zur Umsetzung die-
se Ansatzes ein Beobachter zwingend erforderlich ist. Bei der Kennfeldregelung
ist dem hingegen der beobachtergestu¨tzte Ansatz nur aus Gru¨nden des einheitlichen
Entwurfsvorgehens gewa¨hlt worden. Der Beobachter ist bei der Momentenregelung
erforderlich, da im Gegensatz zur Ausgangsgro¨ße der Boost-Curve der Kennfeldre-
gelung bei der Momentenregelung als Grundunterstu¨tzung fu¨r den Fahrer ein der je-
weiligen Zahnstangenkraft entsprechendes Handmoment vorgegeben werden muss.
Da die Zahnstangenkraft nur schwierig robust und mit hohen kommerziellen Nach-
teilen messbar ist, liegt diese nur dann vor, wenn auch ein Beobachter vorhanden
ist. Die sonstigen Module der Sollvorgabe der Momentenregelung zur Abstimmung
eines guten Lenkgefu¨hls, wie z.B. das Da¨mpfungsmodul, das Hysteresemodul und
das aktive Ru¨cklaufmodul sind dabei konsequenterweise so umgesetzt, dass sie di-
rekt auf das fu¨r den Fahrer spu¨rbare Drehstabmoment wirken.
Ein kleines Gedankenspiel hilft bei der weiteren Verdeutlichung der strukturel-
len Unterschiede zwischen der Kennfeld- und Momentenregelung. Wenn man an-
nimmt, dass das Sollvorgabemodul bei beiden Ansa¨tzen fehlen wu¨rde, so ha¨tte dies
bei der Kennfeldregelung zur Folge, dass der Fahrer ohne Unterstu¨tzungskraft aus-
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kommen mu¨sste. Das Fahrzeug wa¨re noch lenkbar5 und die gewu¨nschten Zusam-
menha¨nge zwischen Seitenkraftaufbau am Rad und Lenkmomentanstieg gegeben.
Bei der Momentenregelung hingegen ka¨me das Fehlen des Sollvorgabemoduls der
Fu¨hrungsgro¨ßenvorgabe Null gleich. Dies bedeutet, dass der Fahrer in diese Situati-
on gar kein Lenkmoment mehr spu¨ren wu¨rde6. Auch hier bliebe das Fahrzeug noch
fahrbar, jedoch ga¨be es keinen Zusammenhang zwischen Seitenkraftaufbau am Rad
und Lenkmoment mehr. In jeder Fahrsituation wa¨re quasi das gleiche unbedeutend
geringe Lenkmoment zu spu¨ren.
Ein realer Vorteil besteht in der Praxis jedoch durch die prinzipbedingte erheb-
lich bessere Fahrbahnru¨ckmeldung der Momentenregelung gegenu¨ber der Kenn-
feldregelung. Dies ist dadurch begru¨ndet, dass der Beobachter in der Lage ist, Kraft-
schwankungen aus Fahrbahnru¨ckmeldungen zu berechnen und diese implizit u¨ber
die Grundversta¨rkung weiterzugeben. Soweit der Beobachter also in der Lage ist
eine hochfrequente Straßenanregung aufzulo¨sen, wird diese sich auch im Drehstab-
moment bemerkbar machen. Ob der Fahrer diese Kraftschwankung wahrnimmt,
ha¨ngt dann vom Versta¨rkungsfaktor der Grundversta¨rkung ab. Man kann also ent-
weder die Grundversta¨rkung auf ein Wunschniveau einstellen oder die Ru¨ckmeldung
u¨ber das komplette Betrachtungsspektrum auf den Zielwert bringen. Ein weiterer
Vorteil liegt darin, dass die Momentenregelung nahezu unvera¨ndert auf Steer-By-
Wire Systeme u¨bertragbar ist. Auch wenn heute offen ist, wann sich diese Techno-
logie durchsetzen wird, so ist dieser Ansatz dennoch vollsta¨ndig u¨bertragbar. Ein
letzter nennenswerter Vorteil besteht darin, dass auch bei der Handmomentenrege-
lung die Grundanforderung zum Superpositionsprinzip aus Kapitel 4.2 eingehalten
wird. Zusa¨tzlich lassen sich jedoch lenkmomentbasierte Fahrerassistenzfunktionen,
wie z.B. die Fahrbahnverlassenswarnung, besonders einfach implementieren.
Der einzige durch die Struktur gegebene nennenswerte Nachteil liegt in der Tat-
sache, dass nur solche Momente im Drehstab und damit fu¨r den Fahrer spu¨rbar
sind, die in der Sollvorgabe beru¨cksichtigt wurden. Man kann also sagen, dass bei
dieser Reglerstruktur das Lenkgefu¨hl synthetisch, jedoch auf Basis real detektierter
Gro¨ßen dargestellt wird.
4.3.3 Die Unterstu¨tzungskraftregelung
Auch bei der Unterstu¨tzungskraftregelung fu¨hrt zuna¨chst die Differenz zwischen
den Winkellagen der unteren Lenksa¨ule δLS und des Ritzels δR zu einer Torsion des
Drehstabs. Das anschließend u¨ber den Momentensensor detektierte Handmoment
wird dem Sollvorgabemodul zugefu¨hrt. Im Gegensatz zur Kennfeld- oder Momen-
tenregelung ist bei dieser neuen Reglervariante die Unterstu¨tzungskraft FUE als Re-
gelgro¨ße definiert. Dabei ist FUE die Kraft, die vom Kugelumlaufgetriebe direkt auf
die Zahnstange wirkt. Weil diese Kraft ebenfalls nur schwer und mit hohen kom-
merziellen Nachteilen messbar ist, basiert die Unterstu¨tzungskraftregelung wie die
5Dies wa¨re wegen der recht hohen Lenkmomente sehr unkomfortabel
6Das verbleibende Moment am Lenkrad wa¨re nur durch die Tra¨gheit und Reibung der Lenksa¨ule
bis zum Drehstab bestimmt
KAPITEL 4. REGLERSYNTHESE 74
Momentenregelung auf einem Beobachter. In Erga¨nzung zur Momentenregelung
muss dieser Beobachter jedoch eine bestimmte Struktur aufweisen. Dies bedeutet,
dass der Krafteingriffspunkt zwischen der Zahnstange und dem Kugelumlaufgetrie-
be der betrachteten Lenkung im Modell des Beobachters abgebildet sein muss. In
4.5 ist diese notwendige Erweiterung durch die Ru¨ckkopplung der virtuellen Sys-



































Abbildung 4.5: Generisches Blockschaltbild der Unterstu¨tzungskraftregelung
Als Grundlage stu¨tzt man sich dabei auf die Annahme, dass das Lenkgetriebe im
Modell inkl. des genannten Krafteingriffspunktes hinreichend genau abgebildet wer-
den kann. Des Weiteren sind die Sto¨reinga¨nge sowie die Momenteneinleitungs-
punkte am Ritzel und am Elektromotor bei der Umsetzung eines solchen Modells
als Beobachter bekannt. Abweichungen zwischen den Systemzusta¨nden des Mo-
dells und den realen Zusta¨nden des Systems fu¨hren zu vera¨nderten Korrekturgro¨ßen
des Beobachters. Der Beobachter fu¨hrt u¨ber seinen jeweiligen Korrekturwert die
virtuellen und realen Zusta¨nde wieder zusammen. Modellbasiert ist daher jedoch
nicht nur deren Betrag, sondern auch der Krafteingriffspunkt bekannt.
Wa¨hlt man nun im Folgenden die Kraft zwischen Kugelumlaufgetriebe und
Zahnstange FUE als Regelgro¨ße, so kann man dadurch u¨ber das Sollvorgabemodul
die gewu¨nschte Unterstu¨tzungskraft direkt an der Zahnstange einstellen. Dies ist
in Abbildung 4.5 durch den Abgleich zwischen der Sollunterstu¨tzungskraft FUEsoll
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und der Istunterstu¨tzungskraft FUEist dargestellt. Der unvermeidliche Berechnungs-
fehler liegt dann nur noch in der Gro¨ßenordnung des Abbildungsfehlers der Sys-
temreibung. In Kapitel 2.4.2 wurde nachgewiesen, dass die maximale Abweichung
zwischen der modellbasiert berechneten und der real gemessenen Reibung in der
Gro¨ßenordnung < 50 N liegt. Bei den u¨blichen Drehstabsteifigkeiten und U¨bersetz-
ungsverha¨ltnissen zwischen Ritzel und Zahnstange fu¨hrt dies zu Momentenschwan-
kungen von < 0.5 Nm am Drehstab. Dieser Wert liegt in aller Regel unterhalb der
Wahrnehmungsschwelle des Menschen.
Diese strukturelle Vera¨nderung der Regelung einer elektromechanischen Ser-
volenkung hat nun zur Folge, dass externe Kraftschwankungen, also potenzielle
Nutzinformationen fu¨r den Fahrer verbessert an diesen weitergegeben werden.
Diese Tatsache soll erneut anhand eines kleinen Beispiel erla¨utert werden. Be-
trachtet man einen quasistationa¨ren Zustand, in dem z.B. 1000 N Unterstu¨tzungs-
kraft bereitgestellt werden, und wird dieses Gleichgewicht z.B. durch einen Reib-
wertabfall auf der Fahrbahn gesto¨rt, so dass nur noch 900 N Unterstu¨tzungskraft
bereitgestellt werden mu¨ssten, so bricht das damit korrespondierende durch den
Fahrer bereitzustellende Handmoment ein, bis sich die neue Gleichgewichtslage
eingestellt hat. Die sonst hinderliche Massentra¨gheit des Getriebestrangs der Un-
terstu¨tzungseinheit wird dabei aktiv durch den Regler mitgefu¨hrt. A¨hnlich verha¨lt
es sich auch bei einem abrupten Anstieg der von außen wirkenden Kra¨fte. Hierbei
weicht das Unterstu¨tzungsgetriebe wiederum aktiv der von außen wirkenden An-
regung aus bis sich die neuen Gleichgewichtslage eingestellt hat. Da der Fahrer
in beiden Fa¨llen die kurzfristig zu hohe bzw. zu geringe Unterstu¨tzungskraft am
Lenkrad kompensieren muss, nimmt er beide Ereignisse als Lenkungsru¨ckmeldung
wahr.
Strukturbedingt hat dieser Ansatz also den Vorteil implizit bereits eine besse-
re Ru¨ckmeldung zu liefern, ohne dass hierfu¨r ein Ru¨ckmeldungsmodul notwendig
wa¨re. Wie bei den beiden anderen vorgestellten Regelansa¨tzen, so sind auch bei
der Unterstu¨tzungskraftregelung die Zusatzmodule superpositionierbar, so dass die
Zukunftsfa¨higkeit und generelle Applizierbarkeit des Systems erhalten bleibt.
Ein weiterer Vorteil liegt in der ru¨cklaufunterstu¨tzenden Wirkung dieses Ansat-
zes. La¨sst der Fahrer z.B. nach dem Scheitelpunkt einer Kurve das Lenkrad durch
seine Ha¨nde gleiten, so fa¨llt die durch die Torsion des Drehstabs angeforderte Un-
terstu¨tzungskraft erheblich ab. Die durch die Achse aufgepra¨gten Ru¨ckstellkra¨fte
dru¨cken jedoch gegen den Regeleingriffspunkt zwischen Zahnstange und Kugel-
umlaufgetriebe, wodurch der Regler dafu¨r sorgt, dass das Unterstu¨tzungsgetriebe
der von außen wirkenden Kraft ausweicht. Im Ergebnis kann auf diese Weise die
hohe Massentra¨gheit des Unterstu¨tzungsgetriebes den Ru¨cklauf der Achse nicht be-
hindern.
Ein nennenswerter Nachteil ist, dass durch den Regler nicht nur fu¨r den Fah-
rer nu¨tzliche Informationen von der Straße bereitgestellt werden. Auch real vor-
handene Sto¨rgro¨ßen werden durch den Regler versta¨rkt an den Fahrer weitergege-
ben. Dieser Umstand macht die Einfu¨hrung von Zusatzmodulen zur Unterdru¨ckung
nicht gewollter Momentenschwankungen am Drehstab notwendig, die teilweise die
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grundsa¨tzlich positiven Eigenschaften der Unterstu¨tzungskraftregelung reduzieren
ko¨nnen.
Zusammenfassend kann man im Vergleich zur Momentenregelung also sagen,
dass bei der Unterstu¨tzungskraftregelung die Fahrbahnru¨ckmeldung natu¨rlich, je-
doch nicht automatisch sto¨rgro¨ßenfrei gegeben ist.
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Kapitel 5
Konzeptvergleich
In diesem Kapitel werden die Eigenschaften der verschiedenen Regelungskonzepte
hinsichtlich ihrer Eignung zur U¨bertragung von Nutzinformationen und ihrer un-
terstu¨tzenden Wirkung auf das Achsru¨ckstellverhalten in der Simulation und an-
hand von Messungen am realen System verglichen.
Zuna¨chst wird dazu in Kapitel 5.1 das Augenmerk ganz kurz auf die zur Bewer-
tung der Ergebnisse wichtigsten Eigenschaften gelenkt, um die Interpretation der
Darstellungen zu vereinfachen.
Danach werden in Kapitel 5.2 ausgewa¨hlte Simulationsergebnisse herangezo-
gen, die eine Aussage u¨ber das Ru¨ckstellverhalten, das Verhalten bei impulsartiger
Sto¨rkraftanregung und -reduzierung , sowie das generelle U¨bertragungsverhalten
u¨ber dem relevanten Frequenzband erlauben. Als Referenzwert gilt jeweils das Ver-
halten des Modells der hydraulischen Servolenkung.
Im Anschluss daran wird im Kapitel 5.3 die prinzipielle Umsetzbarkeit des Be-
obachters auf Basis von Messungen an einem realen System gezeigt und abschlie-
ßend die ru¨ckmeldungsrelevanten Eigenschaften der Unterstu¨tzungskraftregelung
mit denen der Kennfeldregelung anhand von ausgewa¨hlten Messergebnissen an ei-
nem, bis auf den Regler, identischen realen System verglichen.
5.1 Kriterien zum Vergleich der Regelungskonzepte
Als Bewertungskriterien werden die in Kapitel 4 genannten harten und weichen
Anforderungen zu Grunde gelegt. Ganz allgemein gefasst sollen dabei Anregun-
gen von der Straße, die im weitesten Sinne als Nutzinformation fu¨r den Fahrer
interpretiert werden ko¨nnen, hervorgehoben werden. Gema¨ß Kapitel 4 sind da-
bei steile Gradienten in Handmomentenverlauf und den damit korrespondierenden
Bewegungsgro¨ßen, das U¨berschreiten der menschlichen Wahrnehmungsschwelle,
also der Betrag einer Nutzinformation, sowie ein breites Frequenzband der von der
Straße an den Fahrer u¨bermittelten Informationen vorteilhaft.
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5.2 Simulationsergebnisse
Als Basis fu¨r die Simulationen dienen die in Kapitel 2 vorgestellten Modelle der
Systeme. Soweit mo¨glich wurden dabei die eigenschaftsbestimmenden Parameter
identisch gewa¨hlt. Dies bezieht sich sowohl auf die mechanischen und elektrischen
Eigenschaften der Systeme, als auch auf die Applikationsparameter der verschiede-
nen Lenkungen. So ist z.B. das in Kapitel 3 untersuchte und fu¨r die Ru¨ckmeldung
relevante Lenkkraftniveau durch eine fu¨r alle Systeme identisch applizierte Basis-
unterstu¨tzungskennlinie gleich. Alle sonstigen Applikationsmodule, die die Syste-
meigenschaften zwar beeinflussen ko¨nnen, aber nicht einheitlich ausfu¨hrbar sind,
wurden zu Gunsten des Vergleichs weggelassen.
Zur Umsetzung der einzelnen Mano¨ver in der Simulation, wurde jeweils ein ge-
eignetes Modell aus Kapitel 2 gewa¨hlt und dieses um den individuell notwendigen
Umfang erweitert. Der jeweilige Erweiterungsumfang sowie die Wahl des Modells
und die Diskussion der Ergebnisse sind in den folgenden Abschnitten ausgefu¨hrt.
5.2.1 Ru¨ckstellverhalten und Eigenstabilisierung
Zur Bewertung des Ru¨ckstellverhaltens der verschiedenen Systeme und der damit
verbundenen Eigenstabilisierung des Fahrzeugs, wurde das Drei-Massen-Modell
der EPS aus Abbildung 2.7 mit dem Modell des Elektromotors aus Abbildung 2.8
kombiniert und die drei strukturell unterschiedlichen Regelansa¨tze aus den Block-
darstellungen in Abbildung 4.3, 4.4 und 4.5 darauf angewandt. Als Vergleichsobjekt
dient das Modell der hydraulischen Servolenkung, welches in seiner Zustandsraum-
darstellung fu¨r den geschlossenen Regelkreis in Gleichung 2.39 vollsta¨ndig gegeben
ist. Die Verknu¨pfung der einzelnen Teilmodelle, inkl. der fu¨r die Ru¨ckstellsimula-
tion notwendigen Erweiterungen, ist am Beispiel der beiden beobachterbasierten
Regelansa¨tze in Abbildung 5.1 gezeigt. Zur Vollsta¨ndigkeit der Darstellung sind
die Verknu¨pfungen der Teilmodelle fu¨r die Kennfeldregelung und die hydraulische
Servolenkung in den Abbildungen D.1 und D.2 in Anhang D gezeigt.
Als Mano¨ver wurde eine stationa¨re Kreisfahrt bei einer Geschwindigkeit von
50 km/h und einem Lenkradwinkel von 120◦ gewa¨hlt, wobei der Fahrer zum Zeit-
punkt t0 das Lenkrad losla¨sst. Beobachtet wird dabei der generelle Verlauf des
Lenkradwinkels u¨ber der Zeit. Da nach dem Loslassen des Lenkrades nur noch
die Eigendynamik der Systeme und die anliegenden Seitenkra¨fte am Rad die Ru¨ck-
stellung der Lenkung beeinflussen, wurden die Modelle um ein entsprechendes Ein-
spurmodell mit nichtlinearer Beschreibung der Seitenkraft1 eines potenziellen Ziel-
fahrzeugs erweitert. Um dem Drehstab der Lenkungen auch nach dem Loslassen
des Lenkrades noch ein Widerlager zu bieten und um ein ergebnisverfa¨lschendes
Zuru¨ckschnappen der Lenksa¨ule zu vermeiden, wurde diese als geda¨mpfte Mas-
sentra¨gheit an den Drehstab gekoppelt2. Das Simulationsergebnis fu¨r die vier ver-
schiedenen Systeme ist in Abbildung 5.2 gezeigt. Wie in Abbildung 5.2 zu er-
1Eine Beschreibung des verwendeten Einspurmodells ist in Anhang H gegeben
2Das Modell der Lenksa¨ule ist in Anhang I.1 beschrieben



















Abbildung 5.1: Blockschaltbild zur Darstellung der Modellverknu¨pfungen zur Si-
mulation des Ru¨ckstellverhaltens bei UKR und HMR
kennen ist, sind die Ru¨cklaufeigenschaften der Handmomentenregelung, der Un-
terstu¨tzungskraftregelung und der hydraulischen Servolenkung in diesem Vergleich
sehr a¨hnlich. Alle drei Systeme erreichen ihren stationa¨ren Endwert nach ca. 800 ms.
Der Ru¨cklauf der auf Basis einer Kennfeldregelung umgesetzten Standard-EPS ver-
ha¨lt sich dem hingegen sehr beha¨big. So kann man vom Erreichen des stationa¨ren
Endwerts des Standardreglers erst nach ca. 1,3 s reden. Dieses Verhalten ist oh-
ne Zweifel auf das im Vergleich fehlende, jedoch in der Praxis vorhandene, akti-
ve Ru¨cklaufmodul zuru¨ckzufu¨hren. Dem hingegen ist der Ru¨cklauf der Handmo-
mentenregelung und der Unterstu¨tzungskraftregelung auf Basis ihrer Grundstruktur
konkurrenzfa¨hig zur hydraulischen Servolenkung.
Dies ist fu¨r die beobachterbasiert funktionierende Handmomentenregelung da-
durch zu erkla¨ren, dass bei einer detektierten Zahnstangekraft der Regler versucht,
das korrespondierende Moment am Drehstab einzustellen. Da das Lenkrad je-
doch in dem beschrieben Mano¨ver nicht durch den Fahrer fixiert wird, entspannt
sich der Drehstab, was den Regler wiederum dazu anregt, dem sich entspannen-
den Drehstab zu folgen. Dies wirkt in der Summe fu¨r das beschriebene Mano¨ver
ru¨cklaufunterstu¨tzend. Als Nachteil kann dabei die starke Abha¨ngigkeit von der
Reibung an der Lenksa¨ule gesehen werden. Ein sehr hohes Maß an Beda¨mpfung
fu¨r die Lenksa¨ule behindert den Ru¨cklauf erheblich, wa¨hrend ein geringes Maß an
Reibung sehr heftige Reglerreaktionen hervorrufen wu¨rde.
Bei der Unterstu¨tzungskraftregelung fa¨llt nach Loslassen des Lenkrades die
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Abbildung 5.2: Verlauf des Lenkradwinkels der Vergleichssysteme bei stationa¨rer
Kreisfahrt und Loslassen des Lenkrads durch den Fahrer
angeforderte Servokraft mit der Entspannung des Drehstabs ab. Ist die von au-
ßen anliegende Zahnstangenkraft ho¨her als die Servokraft der Lenkung, so weicht
die Unterstu¨tzungseinheit der a¨ußeren Kraft sogar aus. Dieser Zusammenhang
begu¨nstigt den Ru¨cklauf erheblich. Auch bei diesem Regelansatz besteht der glei-
che Zusammenhang, wie bei der Handmomentenregelung, hinsichtlich Da¨mpfung
der Lenksa¨ule und Ru¨cklaufverhalten. Daher verwundert es auch nicht, dass sich
beide Ansa¨tze unter den gegebenen Bedingungen so a¨hnlich verhalten.
5.2.2 Schwellenu¨berfahrt
Zur Bewertung des Transparenz der verschiedenen Systeme hinsichtlich einer ab-
rupten Erho¨hung der anliegenden Zahnstangenkraft wurde das vormals in Abschnitt
5.2.1 verwendete Drei-Massen-Modell in gleicher Kombination mit dem Modell
des Elektromotors aus Abbildung 2.8 verwendet. Die Regler aus den Blockdar-
stellungen in Abbildung 4.3, 4.4 und 4.5 mu¨ssen daher nicht angepasst werden. Als
Vergleichsobjekt dient wieder das Modell der hydraulischen Servolenkung aus Glei-
chung 2.39. Die Verknu¨pfung der einzelnen Teilmodelle, inkl. der fu¨r die Schwel-
lenu¨berfahrt notwendigen Erweiterungen, ist am Beispiel der beiden beobachterba-
sierten Regelansa¨tze in Abbildung 5.3 gezeigt. Zur Vollsta¨ndigkeit der Darstellung
sind die Verknu¨pfungen der Teilmodelle fu¨r die Kennfeldregelung und die hydrau-
lische Servolenkung in den Abbildungen D.3 und D.4 in Anhang D gezeigt.
Bei diesem Mano¨ver fa¨hrt das Fahrzeug mit einer quasistationa¨ren Geschwin-
digkeit von 50 km/h geradeaus. Im Gegensatz zum Mano¨ver zur Bewertung des



















F(t=t0) = 500 N
Abbildung 5.3: Blockschaltbild zur Darstellung der Modellverknu¨pfungen zur Si-
mulation einer Schwellenu¨berfahrt bei UKR und HMR
Ru¨ckstellverhaltens aus Abschnitt 5.2.1 wird hiebei jedoch zum Zeitpunkt t0 die
Seitenfu¨hrungskraft impulsartig um 500 N erho¨ht. Beobachtet wird hierbei die
Lenkradwinkelbeschleunigung u¨ber der Zeit. Als Widerlager des Drehstabs dient
ein stark vereinfachtes Fahrermodell in Verbindung mit der durch eine geda¨mpfte
Massentra¨gheit dargestellten Lenksa¨ule. Das Fahrermodell versucht dabei den ur-
spru¨nglich gewa¨hlten Lenkwinkel von 0◦ beizubehalten. Das Simulationsergebnis
fu¨r die vier verschiedenen Systeme ist in Abbildung 5.4 gezeigt. In Abbildung 5.4
fa¨llt sofort auf, dass sich das Verhalten der Unterstu¨tzungskraftregelung erneut sehr
dem des Modells der hydraulischen Servolenkung anna¨hert. Beide Systeme haben
einen nahezu kollinearen Verlauf. Auf die Darstellung der Handmomentenregelung
ist zu Gunsten der U¨bersichtlichkeit und wegen des sehr a¨hnlichen Verhalten zur
Unterstu¨tzungskraftregelung verzichtet worden. Der Standardregler hingegen zeigt
im Zeitraum t0 = 3 s < t < 3,025 s ein leicht verzo¨gertes Anschwingverhalten.
Auch das erste lokale Minimum wird mit einer um etwa 1 rad/s2 kleineren Am-
plitude bei gleichbleibendem Zeitverzug erreicht. Beim darauffolgenden Maximum
bei t = 3,06 s liegt die Differenz zwischen den Absolutwerten der Amplituden dann
schon bei ca. 2 rad/s2. Aus dieser um ca. 20% ho¨heren maximalen Auspra¨gung der
Impulsantwort der UKR-EPS und der HPS und den damit korrelierenden steileren
Gradienten gegenu¨ber dem Standardregler ist davon auszugehen, dass auch geringe-
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Abbildung 5.4: Lenkradwinkelbeschleunigungen der Vergleichssysteme bei einer
impulsartigen Fahrbahnanregung
re Anregungen an der Zahnstange noch oberhalb der menschlichen Wahrnehmungs-
schwelle liegen. Der geringe Zeitverzug im Anschwingverhalten des Standardreg-
lers von ca. 10 ms liegt dem hingegen so weit unter der Echtzeitwahrnehmung des
Menschen, dass daraus folgend keine negativen Auswirkungen ableitbar sind.
5.2.3 Reibwertsprung
In Erga¨nzung zur impulsartigen Erho¨hung der Zahnstangenkraft bei einer Schwel-
lenu¨berfahrt soll die Transparenz der verschiedenen Systeme hinsichtlich einer ab-
rupten Reduktion der anliegenden Zahnstangenkraft bei einem Reibwertsprung eben-
falls bewertet werden. Das vormals in Abschnitt 5.2.1 verwendete Drei-Massen-
Modell in Kombination mit dem Modell des Elektromotors aus Abbildung 2.8 bleibt
dabei, so wie die Regler aus den Blockdarstellungen in Abbildung 4.3, 4.4 und 4.5
unangetastet. Als Vergleichsobjekt dient wieder das Modell der hydraulischen Ser-
volenkung aus Gleichung 2.39. Die Verknu¨pfung der einzelnen Teilmodelle inkl.
der fu¨r den Reibwertsprung notwendigen Erweiterungen ist am Beispiel der beiden
beobachterbasierten Regelansa¨tze in Abbildung 5.5 gezeigt. Zur Vollsta¨ndigkeit
der Darstellung sind die Verknu¨pfungen der Teilmodelle fu¨r die Kennfeldregelung
und die hydraulische Servolenkung in den Abbildungen D.5 und D.6 in Anhang D
gezeigt.
Dazu bedient man sich des Mano¨vers der stationa¨ren Kreisfahrt aus Abschnitt
5.2.1 bei gleicher Geschwindigkeit und gleichem Lenkwinkel. Im Gegensatz zum
Mano¨ver zur Bewertung des Ru¨ckstellverhaltens wird hiebei jedoch zum Zeitpunkt
t0 die Seitenfu¨hrungskraft auf 50% des Ursprungswerts reduziert. Dazu wird die aus


















F(t=t0) = 0,5 Fext
Abbildung 5.5: Blockschaltbild zur Darstellung der Modellverknu¨pfungen zur Si-
mulation eines Reibwertsprungs bei UKR und HMR
dem Einspurmodell resultierende Seitenkraft mit dem Faktor 0,5 skaliert. Beobach-
tet wird hierbei wieder die Lenkradwinkelbeschleunigung u¨ber der Zeit. Als Wider-
lager des Drehstabs dient ein stark vereinfachtes Fahrermodell in Verbindung mit
der durch eine geda¨mpfte Massentra¨gheit dargestellten Lenksa¨ule. Das Fahrermo-
dell versucht dabei den urspru¨nglich gewa¨hlten Lenkwinkel von 120◦ beizubehal-
ten. Das Simulationsergebnis fu¨r die vier verschiedenen Systeme ist in Abbildung
5.6 gezeigt. In Abbildung 5.6 ist ersichtlich, dass sich das Anschwingverhalten der
drei System im Zeitintervall t0 = 3 s < t < 3,025 s stark unterscheidet. Das Mo-
dell der UKR-EPS zeigt dabei die heftigste Reaktion und hat sein Maximum bei
ca. 24 rad/s2. Allerdings zeigt der zeitliche Verlauf der Lenkradwinkelbeschleuni-
gung des Systems auch einen zweiten Zwischenschwinger, der jedoch eher auf das
relativ einfache Fahrermodell als auf den Regler zuru¨ckzufu¨hren ist. Die hydrau-
lische Servolenkung hat im Anfangsbereich den steilsten Gradienten, bleibt jedoch
hinsichtlich der maximalen Amplitude mit 16 rad/s2 hinter der UKR. Der Stan-
dardregler zeigt mit einem Maximum von 13 rad/s2 die geringste Transparenz und
weist den schon bei der Schwellenu¨berfahrt bemerkten zeitlichen Verzug auf. Ab
t = 3,025 s ist der Verlauf der Lenkradwinkelbeschleunigungen der HPS und der
UKR-EPS wieder nahezu kollinear. Der Standardregler zeigt ab diesem Zeitpunkt
ein Abklingverhalten mit im Vergleich zu den beiden anderen Systemen etwa halber
Amplitude.
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Abbildung 5.6: Lenkradwinkelbeschleunigungen der Vergleichssysteme bei einem
Reibwertsprung
Wie zuvor bei der Schwellenu¨berfahrt, so ist auch beim Reibwertsprung ein
deutlich pra¨gnanteres Verhalten der HPS und der UKR-EPS erkennbar. Aufgrund
der deutlich ho¨heren Amplituden der HPS und der UKR sind diese beiden Sys-
teme jedoch sensitiver gegenu¨ber der Detektion von Reibwertschwankungen zwi-
schen Reifen und Fahrbahn. Dies ermo¨glicht es dem Fahrer sich genauso sensibel
an die gea¨nderten fahrphysikalischen Zusammenha¨nge anzupassen. Die Reakti-
onsfa¨higkeit des Fahrers auf Reibwerta¨nderung bleibt also bei diesen beiden Syste-
men la¨nger erhalten, als dies beim Standardregler der Fall ist.
5.2.4 Sto¨rverhalten
Zur Bewertung der Transparenz der unterschiedlichen Systeme u¨ber dem relevanten
Frequenzband von 0 Hz bis 15 Hz und des dabei entstehenden Phasenverzugs wur-
de analog zur Spezifikation aus Kapitel 4 jeweils der Betrags und der Phasengang
simulativ ermittelt. Dazu wurde fu¨r die Unterstu¨tzungskraftregelung auf das Zwei-
Massen-Schwingermodell aus Abbildung 2.9 und fu¨r die Kennfeldregelung auf das
Ein-Massen-Schwingermodell aus Abbildung 2.10 zuru¨ckgegriffen. Das Motor-
modell aus Abbildung 2.8 bleibt dabei fu¨r beide Systeme unvera¨ndert. Durch die
gea¨nderte Anzahl der Zustandsgro¨ßen der hier verwendeten Modelle mu¨ssen konse-
quenterweise die strukturell unterschiedlichen Regelansa¨tze aus den Abbildungen
4.3, 4.4 und 4.5 auf die reduzierten Modellstrukturen erneut angewendet werden.
Das Modell der hydraulischen Servolenkung muss dem hingegen nicht angepasst
werden.
Zur Erzeugung der U¨bertragungsfunktionen der Systeme wird das Modell vir-
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tuell am Drehstab fest eingespannt. Dies bedeutet, dass der Lenkwinkel der unte-
ren Lenksa¨ule mit dem konstanten Wert 0◦ parametriert wird. Im Anschluss dar-
an werden die Modelle mit einer Kraftanregung auf die Zahnstange in Form ei-
nes Sinussweeps von 0 Hz bis 30 Hz3 mit einer konstanten Amplitude von 500 N
beaufschlagt. Das systemabha¨ngig daraus resultierende Drehstabmoment und die
Kraftanregung werden dabei zur Auswertung gespeichert.
Die Verknu¨pfung der einzelnen Teilmodelle zur Bewertung des Sto¨rverhaltens
ist am Beispiel der beiden beobachterbasierten Regelansa¨tze in Abbildung 5.7 ge-
zeigt. Zur Vollsta¨ndigkeit der Darstellung sind die Verknu¨pfungen der Teilmodelle
fu¨r die Kennfeldregelung und die hydraulische Servolenkung in den Abbildungen














Fext = 500 sin(/2 t²)
Abbildung 5.7: Blockschaltbild zur Darstellung der Modellverknu¨pfungen zur Si-
mulation des Sto¨rverhaltens bei UKR und HMR
Aus dem jeweiligen Quotienten des Kreuzleistungsdichtespektrums der Ein-
und Ausgangssignale Fext und MDS und der spektralen Leistungsdichteverteilung
von Fext lassen sich anschließend die U¨bertragungsfunktionen der Systeme nume-
risch approximieren. Hierzu steht die MATLAB-Funktion tfestimate zur Verfu¨gung.
Vertiefende Literatur zu den Grundlagen des Algorithmus ist fu¨r das Kreuzleis-
tungsdichtespektrum mit [Rabiner und Gold, 1975], [Oppenheim und Schafer, 1999]
und [Welch, 1967] und fu¨r die spektrale Leistungsdichteverteilung mit [Welch,
1967], [Hayes, 1996] und [Stoica und Moses, 1997] gegeben. Die Auswertung
der Simulationsergebnisse fu¨r den Betrags- und Phasengang der Kennfeld- und Un-
3Die Frequenz wird dabei innerhalb von 60 s linear bis auf den Endwert erho¨ht.
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terstu¨tzungskraftregelung sowie der hydraulischen Servolenkung ist in Abbildung
5.8 gezeigt. Aus dem Betragsgang in Abbildung 5.8 ist ersichtlich, dass die Grund-





























Abbildung 5.8: Vergleich der Frequenzga¨nge zur Sto¨ru¨bertragung einer hydrauli-
schen Servolenkung mit denen einer Kennfeld- und Unterstu¨tzungskraftregelung
versta¨rkung der hydraulischen Servolenkung u¨ber das betrachtete Frequenzband na-
hezu konstant bleibt. Auch die UKR-EPS und der Standardregler ko¨nnen Informa-
tionen mit unvera¨ndertem Betrag bis zu einer Frequenz von ca. 6 Hz u¨bertragen.
Der Betragsgang des Standardreglers steigt dann bis zu seiner Resonanzfrequenz
bei 9,5 Hz um ca. 2 dB an, bevor dieser mit einem Gradienten von 1,25 dB/Hz
steil abfa¨llt. Der Betragsgang der UKR-EPS hingegen fa¨llt schon ab ca. 6 Hz kon-
tinuierlich mit einem relativ flachen Gradienten ab. So betra¨gt der Abfall bis zum
Ende des relevanten Frequenzbereichs bei 15 Hz nur ca. 1 dB.
So ist es nicht verwunderlich, dass der Phasengang des Standardreglers bereits
bei 9,5 Hz eine Phasendrehung von 90◦ aufweist, wa¨hrend die UKR-EPS 30◦ Phase
erst bei 15 Hz und die hydraulische Lenkung sogar erst bei 30 Hz erreicht. Geht
man bezogen auf die Resonanzfrequenz des Standardreglers von eine sinusoidalen
Sto¨rkraftanregung aus, so betra¨gt das Zeitintervall fu¨r eine Viertelschwingung ca.
26 ms. Da man bis zu einem Intervall von 100 ms von Echtzeitwahrnehmung durch
den Menschen ausgeht, sollte die Ru¨ckmeldung des Standardreglers jedoch eben-
falls als authentisch empfunden werden. In dieser Arbeit nicht weiter betrachtete
zeitliche Verzo¨gerungen der Ru¨ckmeldung, z.B. aus elastisch gelagerten Spurlen-
kern, ko¨nnen jedoch dazu fu¨hren, dass die Ru¨ckmeldung des Lenksystems nicht
mehr mit der Gesamtfahrzeuganregung korreliert. Die Auspra¨gung dieser potenzi-
ellen Unstimmigkeit ist jedoch vor allem vom Betrag der Ru¨ckmeldung abha¨ngig.
Liegt dieser Wert, abha¨ngig von der Frequenz der Sto¨rkraftanregung, unterhalb der
menschlichen Wahrnehmungsschwelle, so kann auch keine Unstimmigkeit auffal-
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len.
Zusammenfassend ist festzuhalten, dass sich im Frequenzgang der Systeme
auch die Simulationsergebnisse aus der Schwellenu¨berfahrt und dem Reibwert-
sprung wieder finden. Beide Mano¨ver haben einen entsprechend hohen Frequenzin-
halt, was dazu fu¨hrt, dass die Ru¨ckmeldung des Standardreglers im Vergleich zur
UKR und der hydraulischen Lenkung mit reduzierter Amplitude und leichter zeitli-
cher Verzo¨gerung auftritt. Der Verlauf des Betrags- und Phasengangs der UKR-EPS
ist forma¨hnlich zu dem der HPS, bleibt jedoch leicht hinter der Ru¨ckmeldefreudigkeit
einer HPS zuru¨ck. Der große Unterschied im Ru¨cklaufverhalten der Systeme ist
nicht im Frequenzgang erkla¨rbar, da es sich hierbei um ein vergleichsweise nieder-
frequentes Mano¨ver handelt.
5.3 Messungen am realen System
Zur finalen Validierung und zur Pru¨fung der generellen Umsetzbarkeit der vorge-
stellten Unterstu¨tzungskraftregelung wurde zuna¨chst der notwendige Beobachter
im Rahmen einer Diplomarbeit auf einem real verfu¨gbaren System umgesetzt. Die
durch die verfu¨gbare Hardware gegebenen Einschra¨nkungen hinsichtlich der er-
forderlichen Diskretisierung und Skalierung der Algorithmik vera¨ndern die Eigen-
schaften aus der Theorie erheblich. Des Weiteren bestand die Notwendigkeit, sich
in eine bestehende Software-Architektur zu integrieren, um Basiskomponenten der
hardwarenahen Software sowie bestehende Applikationsmodule und Sicherheits-
funktionen zu u¨bernehmen. Insbesondere die Sicherheitsfunktionalita¨ten reduzie-
ren die Potenziale des vorgestellten Ansatz signifikant.
In den folgenden Abschnitten wird daher zuna¨chst die prinzipielle Eignung des
Beobachters auf einem echtzeitfa¨higen Rapid-Control-Prototyping-System4 anhand
des Vergleichs ausgewa¨hlter Messdaten und Rechenergebnissen des Beobachters in
einem realen System gezeigt. Anschließend werden die zuvor in der Simulation
gezeigten Vorteile des Konzepts mit Hilfe des Vergleichs zwischen einem EPS-
Standardregler und dem neuartigen Ansatz dargelegt. Auch hier erfolgt der Nach-
weis u¨ber Messungen, die im Rahmen aussagekra¨ftiger Testfahrten erhoben wur-
den.
5.3.1 Gu¨te des Beobachters
Zur Umsetzbarkeit des Konzepts ist es wichtig, dass die Systemzusta¨nde, sowie
die Zahnstangenkraft ausreichend genau durch den Beobachter erfasst werden. Die
Systemzusta¨nde sind zum einen wichtig, um den dargestellten Zustandsregler tat-
sa¨chlich zu verwenden und zum anderen stellen sie eine wichtige Komponente fu¨r
den Zugriff auf den virtuellen Messpunkt der Unterstu¨tzungskraft zwischen Kuge-
lumlaufgetriebe und Zahnstange dar. Die Zahnstangekraft wiederum komplettiert
4Hierbei wurde eine Autobox der Firma dSpace verwendet. Die Vernetzung mit dem Fahrzeug
und die Einbindung der externen Messtechnik (Messspurstangen) ist in Anhang G gezeigt.
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die Summe aller Unbekannten, um verla¨sslich auf die gewa¨hlte Regelgro¨ße zugrei-
fen zu ko¨nnen.
Kantholzu¨berfahrt
Aus den vorangegangenen Kapiteln ist hervorgegangen, dass insbesondere Mano¨ver
mit hohem Frequenzinhalt und trotzdem verha¨ltnisma¨ßig kleinen auf die Zahnstan-
ge wirkenden Kra¨ften besonders anspruchsvoll zu detektieren sind. Aus diesem
Grund ist zur Validierung das U¨berfahren eines Kantholzes gewa¨hlt worden. Hier-
bei fa¨hrt der Fahrer bei einer konstanten Geschwindigkeit von ca. 15 km/h mit
einem Rad u¨ber ein Kantholz mit quadratischem Querschnitt und ca. 10 cm Kan-
tenla¨nge. Die dabei entstehende Vertikalbewegung des Radtra¨gers sorgt u¨ber die
bestehende Radhubkinematik fu¨r einen impulsartige Kraftstoß in Zahnstangenrich-
tung.
In Abbildung 5.9 und 5.10 sind die dabei durch den Beobachter berechneten
Systemzusta¨nde fu¨r die Rotorlage ϕBLDC, seine Rotorgeschwindigkeit ϕ˙BLDC sowie
die damit korrespondierende Position der Zahnstange xZ und ihre Geschwindigkeit
x˙Z im Vergleich zu entsprechenden Messungen am realen System gezeigt. Aus Ab-





































Abbildung 5.9: Vergleich zwischen Messung und Beobachtung der Rotorlage und
ihrer Geschwindigkeit beim U¨berfahren eines Kantholzes
bildung 5.9 ist ersichtlich, dass der Beobachter in der Lage ist, die Zusta¨nde des
Motors nahezu perfekt wiederzugeben. Dies ist auch nicht verwunderlich, da u¨ber
den Kommutierungssensor des Elektromotors die Rotorlage ϕBLDC gleichzeitig ei-
ne Messgro¨ße des Systems darstellt. Dass die daraus resultierende Rotorgeschwin-
digkeit ϕ˙BLDC ebenfalls sehr gut abgebildet wird, ist dem direkten numerischen
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Zusammenhang zwischen diesen beiden Gro¨ßen zu verdanken. Erstaunlich ist viel-











































Abbildung 5.10: Vergleich zwischen Messung und Beobachtung der Zahnstangen-
position und ihrer Geschwindigkeit beim U¨berfahren eines Kantholzes
mehr das Ergebnis aus Abbildung 5.10 fu¨r die Berechnung der Zahnstangenposition
xZ und ihrer Geschwindigkeit x˙Z , die ebenfalls sehr gut abgebildet werden. Dieses
Ergebnis ist den verha¨ltnisma¨ßig geringen wirkenden Kra¨fte bei dem ausgewa¨hlten
Mano¨ver zuzuschreiben (vgl. Abbildung 5.11). Hierdurch spielt die Elastizita¨t des
Riemens eine untergeordnete Rolle, wodurch man von einer nahezu starren Kopp-
lung zwischen Zahnstange und Rotor ausgehen kann. Dieser Ru¨ckschluss wird
auch durch den forma¨hnlichen Verlauf der oberen Zeitschriebe aus Abbildung 5.9
und 5.10, sowie der unteren Zeitschriebe der gleichen Abbildungen untermauert.
Der in Abbildung 5.11 gezeigte Vergleich zwischen der gemessenen und der
beobachteten externen Kraft zeigt dem hingegen durchaus einige Abweichungen.
Der Verlauf der Kraft u¨ber der Zeit wird nur beim eigentlichen Ereignis bei ca.
1,8 s hinreichend genau wiedergegeben. Dies war auch nicht anders zu erwar-
ten, da vor dem Erreichen der Losbrechkraft der Zahnstange auch keine Bewegung
im Lenkgetriebe stattfindet. Dieser Umstand wiederum unterbindet die Berech-
nung einer externen Kraft. Nach dem Ereignis t > 1,8 s ist durch die impulsartige
Kraftanregung die Losbrechkraft u¨berwunden, so dass der Beobachter auch relativ
schnell einen zutreffenden Wert errechnet. Dies ist nachvollziehbar, da im Intervall
1,8 s < t < 1,85 s der Gradient der Berechnung zuna¨chst stetig ansteigt und beim
Richtungswechsel der Kraft bei t > 1,85 s dem real gemessenen Sprung recht gut
folgen kann.
Im Anhang E sind weitere Abbildungen zur Validierung der Beobachtergu¨te ge-
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Abbildung 5.11: Vergleich zwischen Messung und Beobachtung der Zahnstangen-
kraft beim U¨berfahren eines Kantholzes
zeigt. Die recht gute Abbildung der Systemzusta¨nde la¨sst sich in allen Diagrammen,
genauso wie die Schwa¨che bei der Berechnung der externen Kraft an der Schwelle
zum Losbrechmoment der Zahnstange nachvollziehen. Als Ru¨ckschluss empfiehlt
sich zur Umsetzung des Ansatzes in der Serienentwicklung auf detailliertere Rei-
bungsmodelle zuru¨ckzugreifen oder z.B. durch ein Toggeln um die quasistationa¨re
Ruhelage des Systems das Losbrechmoment auf ein niedrigeres Niveau zu senken.
5.3.2 Ru¨cklaufverhalten
Das Ru¨cklaufverhalten des neuartigen Regelungsansatzes wurde im Vergleich mit
einem bereits bestehenden und in der Serie verfu¨gbaren Regler untersucht. Um
einen mo¨glichst hohen Grad der Vergleichbarkeit zu erhalten, wurden die beiden
Konzepte in einem identischen Fahrzeug auf dem gleichen Lenksystem untersucht.
Dadurch sind sowohl Einflu¨sse aus anderen Fahrzeugparametern, wie z.B. die Rei-
fen und die Fahrzeugmasse, als auch durch das Lenksystem selbst ausgeschlos-
sen. Die Parameter der Applikationsmodule, wie z.B. die Kennlinien zur Basisun-
terstu¨tzungskraft, sind ebenfalls, soweit mo¨glich, identisch gewa¨hlt worden. Ein-
schra¨nkungen zu diesem Identita¨tsprizip gab es nur dort, wo z.B. aus Stabilita¨ts-
gru¨nden andere Parameter gewa¨hlt werden mussten oder wo konzeptbedingte Un-
terschiede bestehen. So ist z.B. das aktive Ru¨cklaufmodul des Standardreglers aktiv,
wa¨hrend dieses bei der Unterstu¨tzungskraftregelung nicht existiert. Zur Bewertung
der Ru¨cklaufeigenschaften wurden zwei Mano¨ver ausgewa¨hlt, die sich auch durch
weniger geu¨bte Fahrer leicht reproduzieren lassen und auch im Alltag eine gewis-
se Relevanz haben. Dies sind das Hands-Off Mano¨ver und das Losfahren aus dem
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Stand mit gelenkter Vorderachse.
Hands-Off Mano¨ver
Beim Hands-Off Mano¨ver fa¨hrt der Fahrer mit einer niedrigen konstanten Geschwin-
digkeit auf einer Kreisbahn und zieht dabei die Lenkung solange zu, bis er sich
an der Grenze zum Untersteuern des Fahrzeugs befindet. Nach Erreichen dieses
Arbeitspunktes nimmt der Fahrer beide Ha¨nde vom Lenkrad und beobachtet bzw.
misst den Lenkradru¨cklauf. Die niedrige Geschwindigkeit ist gewa¨hlt, um rela-
tiv hohe Lenkradwinkel bis zum Untersteuern zuzulassen. Die Grenze des Un-
tersteuern wird angefahren, da diese mit einem bestimmten Wert fu¨r die Querbe-
schleunigung, also auch fu¨r die Seitenkraft am Rad korreliert. So lassen sich re-
lativ einfach die gleichen Bedingungen fu¨r den Konzeptvergleich erzeugen. Das
Mano¨ver hat eine gewisse Relevanz im Alltag, da der Fahrer nach jedem Abbie-
gevorgang die eigensta¨ndige Ru¨ckstellung der Lenkung erwartet. Manche Fahrer
nutzen sogar diese Eigenschaft und lassen das Lenkrad beim Herausfahren aus der
Kurve durch die Ha¨nde gleiten. In Abbildung 5.12 ist der Vergleich der Ru¨ck-
























Abbildung 5.12: Lenkradwinkelverlauf beim Hands-off Mano¨ver
laufeigenschaften zwischen der EPS mit Standardregler und der gleichen EPS mit
Unterstu¨tzungskraftregelung gezeigt. Zum Zeitpunkt des Lenkradloslassens bei
t = 25,6 s liegt bei beiden Systemen ein Lenkradwinkel von ca. 120◦ an. Es ist
sofort ersichtlich, dass die UKR wesentlich schneller auf ihren stationa¨ren End-
wert zuru¨ckla¨uft, als dies beim Standardregler der Fall ist. Das System beginnt
bereits zum Zeitpunkt des Lenkradloslassens sofort mit dem Ru¨cklauf, wa¨hrend
das Ru¨cklaufmodul des Standardreglers einer Verzo¨gerung von ca. 250 ms unter-
liegt. Der erste Nulldurchgang ist bei der Unterstu¨tzungskraftregelung bereits 0,5 s
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nach dem Loslassen des Lenkrads erreicht. Der stationa¨re Endwert wird nach 1,2 s
erreicht. Beim Standardregler erfolgt hingegen der erste Nulldurchgang erst 200 ms
nach der UKR. Der stationa¨re Endwert ist beim Standardregler erst 500 ms nach der
UKR erreicht. Zudem ist der U¨berschwinger bei der UKR ca. 8◦ geringer als beim
Standardregler.
Allerdings ist auch erkennbar, dass der stationa¨re Endwert der UKR nicht genau
bei Null, sondern bei −5◦ Lenkwinkel erreicht ist. Dies ist darauf zuru¨ckzufu¨hren,
dass die von außen wirkenden Kra¨fte unterhalb der Detektionsschwelle des Beob-
achters liegen. Daher gibt es keine treibende Kraft mehr, die dem System eine
weitere Korrektur auf den Endwert Null aufpra¨gen wu¨rde. Weiterhin muss man
zugestehen, dass auch das aktive Ru¨cklaufmodul des Standardreglers wesentlich
aggressiver appliziert werden ko¨nnte. Es ist dann jedoch zu erwarten, dass sich
auch der U¨berschwinger des Standardreglers noch auffa¨lliger darstellen sollte.
Als wesentlicher Vorteil bleibt jedoch, dass die kraftorientierte Ru¨ckstellung
der Unterstu¨tzungskraftregelung immer auf den stationa¨ren Endwert zuru¨cklaufen
wird, der durch die Zahnstangenkraft Null gegeben ist5. Der stationa¨re Endwert des
Standardreglers bleibt hingegen in jeder Fahrsituation auf den Lenkradwinkel Null
fixiert.
Losfahren aus dem Stand
Beim Losfahren aus dem Stand mit gelenkter Vorderachse wird bei Fahrzeugstill-
stand und laufendem Motor der Lenkung bis in den Endanschlag eingeschlagen.
Danach beschleunigt der Fahrer ohne die Ha¨nde am Lenkrad zu haben moderat, bis
ein stationa¨rer Endwert fu¨r den Lenkradwinkel erreicht ist. Die Ha¨nde werden dabei
nicht am Lenkrad gehalten, um hierdurch dem System keine zusa¨tzliche Da¨mpfung
zu u¨berlagern und damit den Vergleich zu verfa¨lschen. Bewertet wird wie zu¨gig
die Lenkung in der Lage ist auf den stationa¨ren Endwert zuru¨ckzulaufen. Dieses
Mano¨ver kommt im Alltag z.B. beim Wenden vor. Allerdings ist anzunehmen, dass
im Straßenverkehr der Fahrer seine Ha¨nde am Lenkrad ha¨lt.
In Abbildung 5.13 ist die Lenkungsru¨ckstellung der Unterstu¨tzungskraftregel-
ung im Vergleich zum Standardregler gezeigt. Das Fahrzeug fa¨hrt in beiden Fa¨llen
bei dem Zeitstempel t = 19,5 s an. Der Unterstu¨tzungskraftregler hat dabei im
Intervall 20,75 s < t < 22,25 s einen steileren Gradienten als der Standardregler
und kommt daher bei t = 23 s auf einen stationa¨ren Endwert fu¨r den Lenkwinkel
von ca. 15◦. Der gleiche Endwert ist beim Standardregler erst ca. 1 s spa¨ter erreicht.
Beide Ru¨ckstellverla¨ufe sind kontinuierlich und wirken sehr harmonisch.
Auch in diesem Mano¨ver zeigt sich die ru¨cklaufunterstu¨tzende Wirkung der Un-
terstu¨tzungskraftregelung. Da auch in diesem Fall der Standardregler aggressiver
applizierbar ist und beide Regler gleichermaßen harmonisch auf den selben Endwert
zuru¨cklaufen, kann hier weder von einem Vor- noch von einem Nachteil der UKR
5Durch den Ru¨cklauf auf die Zahnstangenkraft Null stellt sich ein Handmomentenminimum ein,
welches dem Fahrer den Lenkwinkel zum Beibehalten des stationa¨ren Fahrzustandes anzeigt. Auch
beim Powerslide mit großen Schwimmwinkeln zeigt sich ein natu¨rlicher Lenkungsru¨cklauf.
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Abbildung 5.13: Lenkradwinkelverlauf beim Losfahren aus dem Stand
gesprochen werden. Dennoch bleibt bemerkenswert, dass die positiven Lenkungs-
ru¨ckstelleigenschaften der Unterstu¨tzungskraftregelung ganz ohne das Vorhanden-
sein eines aktiven Ru¨ckstellmoduls erreicht werden.
5.3.3 Lenkungsru¨ckmeldung
Kantholzu¨berfahrt
Bei der Kantholzu¨berfahrt fa¨hrt der Fahrer mit einer Geschwindigkeit von 20 km/h
mit dem rechten Vorderrad u¨ber ein Kantholz mit quadratischem Querschnitt und ei-
ner Kantenla¨nge von 10 cm. Die dabei auftretende Vertikalbewegung des Radtra¨gers
sorgt u¨ber die vorhandene Radhubkinematik fu¨r eine impulsartige Kraftanregung in
die Bewegungsrichtung der Zahnstange. Der Fahrer hat dabei die Ha¨nde nicht am
Lenkrad, um die daraus resultierenden Varianz in der Beda¨mpfung der Lenksa¨ule
unberu¨cksichtigt lassen zu ko¨nnen.
Bewertet wird, mit welcher Amplitude und mit welchem zeitlichen Verzug eine
Informationsweitergabe dieser Anregung an den Fahrer erfolgt. Der Vergleich des
Handmoments u¨ber der Zeit fu¨r die Unterstu¨tzungskraftregelung und den Standard-
regler ist in Abbildung 5.14 gezeigt. Aus Abbildung 5.14 ist sofort ersichtlich, dass
beide Regler mit einem a¨hnlich steilen Gradienten auf die Anregung von der Stra-
ße reagieren. Allerdings kann anhand der vorliegenden Messdaten nicht bewertet
werden, ob sich der zeitlicher Verzug zwischen dem Kraftstoß und der Darstel-
lung im Handmoment unterscheidet. Dies ist der Tatsache geschuldet, dass zum
Vergleich der Messdaten ein Offset-Abgleich im Zeitvektor durchgefu¨hrt werden
musste. Auffa¨llig sind jedoch die erheblich ho¨heren Amplituden des Handmomen-
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Abbildung 5.14: Vergleich des Handmomentenverlaufs der UKR und des Standard-
reglers beim U¨berfahren eines Kantholzes
tenverlaufs bei der Unterstu¨tzungskraftregelung. Der Maximalausschlag der UKR
ist sogar um ca. 70% ho¨her als der des Standardreglers. Beim U¨berfahren des Kant-
holzes besteht mit Sicherheit kein Zweifel, dass beide Lenksysteme in der Lage
sind dieses Ereignis an den Fahrer zu kommunizieren. Viel wichtiger ist jedoch der
Ru¨ckschluss, dass Kraftanregungen an der Zahnstange mit hohem Frequenzinhalt
durch die Unterstu¨tzungskraftregelung mit nicht unbedeutend ho¨heren Amplitude
wiedergegeben werden, als dies beim Standardregler der Fall ist. Dies bedeutet,
dass der Fahrer eines Fahrzeugs mit UKR auch dann noch in der Lage ist kleine
und hochfrequente Anregungen aufzulo¨sen, wenn die Ru¨ckmeldung des Standard-
reglers bereits unterhalb der menschlichen Wahrnehmungsschwelle liegt.
Untersteuern
Beim Untersteuern fa¨hrt der Fahrer mit einer konstanten Geschwindigkeit von ca.
50 km/h auf einer Kreisbahn und zieht dabei die Lenkung solange zu, bis das Fahr-
zeugs u¨ber die eingeschlagenen Vorderra¨der schiebt. Der Haftungsabriss zwischen
Reifen und Fahrbahn an der Vorderachse sorgt fu¨r einen Einbruch der Zahnstangen-
kraft. Der Fahrer beha¨lt dabei beide Ha¨nde am Lenkrad und beobachtet bzw. misst
den damit korrespondierenden Einbruch des Lenkradmomentes. Die Kombinati-
on von moderater Geschwindigkeit und langsamen zuziehen der Lenkung wurde
gewa¨hlt, da sich hierbei relativ leicht der Untersteuervorgang einleiten und repro-
duzieren la¨sst. Des Weiteren besteht bei diesem Mano¨ver durchaus eine Korrelati-
on mit einer mo¨glichen Situation aus dem Straßenverkehr. Fa¨hrt man z.B. in eine
Autobahnabfahrt, so kommt es recht ha¨ufig vor, dass sich der Kurvenradius mit zu-
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nehmender Strecke reduziert. Um dem Verlauf der Straße weiter zu folgen, ist man
gezwungen die Lenkung weiter zu schließen oder die Geschwindigkeit zu reduzie-
ren. La¨sst sich die Geschwindigkeit nicht schnell genug reduzieren, so kommt es
zum Untersteuern. Ein fru¨hzeitiges Erkennen dieser Situation ist also durchaus der
Sicherheit im Straßenverkehr zutra¨glich.
In Abbildung 5.15 ist der Vergleich des Handmoments u¨ber der Zeit bei einer
EPS mit Standardregler und mit Unterstu¨tzungskraftregler in einer Untersteuersi-
tuation gezeigt. Die Untersteuersituation beginnt ca. zum Zeitpunkt t = 39,25 s. Es




























Abbildung 5.15: Vergleich des Lenkmomentenverlauf beim Untersteuern
ist sofort ersichtlich, dass die UKR im Zeitintervall 39,25 s < t < 39,75 s mit ei-
nem Handmomenteneinbruch von etwa 2 Nm reagiert. Auch wenn sich kein schar-
fer Grenzwert der menschliche Wahrnehmungsschwelle zur Auflo¨sung von Hand-
momentschwankungen festlegen la¨sst, so ist der praktisch angenommene Grenz-
wert von 0,5 Nm bereits nach etwa 250 ms erreicht. Dies meldet dem Fahrer
die Untersteuersituation deutlich zuru¨ck, so dass dieser im folgenden Intervall von
39,75 s < t < 40 s die Lenkung so weit o¨ffnet, dass das Handmoment auf Null
abfa¨llt. Dies entspricht auch der fahrphysikalisch richtigen Reaktion, um die Kon-
trolle u¨ber das Fahrzeug zu behalten.
Im Gegensatz dazu erfolgt der Momentenabfall beim Standardregler wesentlich
verhaltener. Die rein pragmatisch festgelegte Grenze zur menschlichen Wahrneh-
mung von Handmomentschwankungen wird erst nach ca. 750 ms erreicht. Zusa¨tzlich
ist anders als bei der UKR im Handmomentenverlauf des Standardreglers auch kei-
ne deutliche Fahrerreaktion ersichtlich.
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5.3.4 Sto¨rgro¨ßenempfindlichkeit
Lenkrad anreißen
Beim Mano¨ver Lenkrad anreißen fa¨hrt der Fahrer mit einer konstanten Geschwin-
digkeit von 60 km/h geradeaus und reißt die Lenkung dann auf einen Lenkradwin-
kel von ca. 90◦ an. Dieses Mano¨ver soll dazu dienen, das Sollwertfolgeverhalten der
Unterstu¨tzungskraftregelung zu bewerten. Ein Vergleich mit dem Standardregler
hinsichtlich dieses Kriteriums macht keinen Sinn, da dieser auf der gewa¨hlten Be-
trachtungsebene als reine Steuerung fungiert und es daher keinen Soll-Ist-Abgleich
gibt. Des Weiteren soll gezeigt werden, dass auch mit dem beobachterbasierten Re-
gelungsansatz die Unterstu¨tzungskraft hinreichend schnell aufgebaut werden kann,
ohne dass sich die Lenkung u¨berma¨ßig stark verha¨rtet.
Im Alltag kann diese Situation vorkommen, wenn in einem engen Straßen-
zug mit seitlich geparkten Fahrzeugen unvermittelt die Fahrertu¨r eines parkenden
PKW geo¨ffnet wird und der Vorbeifahrende zum Durchfu¨hren eines Notausweich-
mano¨vers gezwungen wird.
Der Vergleich zwischen dem Soll- und Istsignal der Unterstu¨tzungskraftregel-
ung ist in Abbildung 5.16 oben dargestellt. In der mittleren und letzten Darstel-
lung aus Abbildung 5.16 sind die jeweiligen Lenkradwinkeleingangssignale und die



















































Abbildung 5.16: Vergleich zwischen Soll- und Istunterstu¨tzungskraft beim Anrei-
ßen des Lenkrads
aus Abbildung 5.16 ist ersichtlich, dass der Regler recht gut in der Lage ist dem
Sollwert zu folgen. Zwar ist u¨ber den kompletten Mano¨ververlauf eine Differenz
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zwischen dem Soll- und Istsignal erkennbar, dies scheint jedoch keinen erhebli-
chen Einfluss auf den Aufbau des Handmoments zu haben, wie das dritte Dia-
gramm zeigt. Die Schwankungen im Handmoment sind eher der nicht vollsta¨ndigen
Reproduzierbarkeit des Mano¨vers zuzuschreiben. Erwa¨hnenswert ist zudem die
Tatsache, dass trotz des leicht gro¨ßeren Lenkwinkels beim Anreißen mit der Un-
terstu¨tzungskraftregelung die Schwankungen im Momentenverlauf eine geringere
Amplitude aufweisen. In diesem Kontext kommt man daher zu dem Ru¨ckschluss,
dass die UKR gegenu¨ber dem Standardregler zumindest vergleichbar unempfind-
lich hinsichtlich plo¨tzlicher Lenkwinkela¨nderungen ist.
Sto¨rgro¨ßenu¨bertragung
Zur Bestimmung der Sto¨rgro¨ßenu¨bertragung u¨ber dem kompletten relevanten Fre-
quenzband wurde das betrachtete Lenksystem am Pru¨fstand mit den zwei verschie-
denen Regelungsansa¨tzen untersucht6. Dazu wurde das System am Drehstab fest
eingespannt und von außen durch elektromagnetische Linearaktoren mit einem Sinus-
Sweep von 0 Hz bis 30 Hz und einer konstanten Kraftamplitude von 1000 N beauf-
schlagt. Aufgezeichnet wurden dabei das Moment am Drehstab und die tatsa¨chlich
durch den Pru¨fstand aufgebrachte Kraft. Die jeweilige U¨bertragungsfunktion zur
Darstellung des Frequenzgangs der beiden Systeme la¨sst sich mit Hilfe des Quo-
tienten aus dem Kreuzleistungsdichtespektrum und dem Autoleistungsdichtespek-
trum der beiden Signale numerisch approximieren. Das Ergebnis des Vergleichs ist
in Abbildung 5.17 gezeigt. Der Betragsgang aus Abbildung 5.17 verla¨uft bei beiden






























Abbildung 5.17: Vergleich der Frequenzga¨nge der Sto¨rgro¨ßenu¨bertragung
6Eine Beschreibung des verwendeten Pru¨fstands befindet sich in Anhang F
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Ansa¨tzen bis zu einer Frequenz von 7 Hz nahezu kollinear. Im Bereich von 7 Hz
bis 9 Hz ist die Versta¨rkung des Standardreglers sogar ein wenig ho¨her. Im Bereich
von 9 Hz bis 17Hz liegt jedoch die Versta¨rkung der Unterstu¨tzungskraftregelung im
Durchschnitt ca. 2 dB oberhalb der Versta¨rkung des Standardreglers.
Der Phasengang beider Konzepte verla¨uft bis zu einer Frequenz von 4 Hz na-
hezu gleich. Im Frequenzintervall 4 Hz < ω < 9,5 Hz ist die Phasendrehung des
Standardreglers sogar durchschnittlich 7◦ geringer als bei der UKR. Im nachfol-
genden Intervall von 9,5 Hz < ω < 10,5 Hz ist wiederum die Phasendrehung der
UKR um ebenfalls ca. 7◦ geringer. Ab einer Frequenz von ca. 11 Hz bis zum Mes-
sungsende bleibt die Phasendrehung des Standardreglers durchschnittlich etwa 10◦
geringer als die der UKR. Dieser scheinbare Vorteil im Phasengang relativiert sich,
wenn man in Betracht zieht, dass die Viertelschwingung einer sinusoidalen Anre-
gung, also 90◦ Phase, gerade mal 16,7 ms andauert. Dieser Wert liegt weit unter
der Schwelle zur Echtzeitwahrnehmung des Menschen.
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Kapitel 6
Zusammenfassung
In diesem Kapitel wird zum Abschluss noch einmal der wesentliche Inhalt der Ar-
beit zusammengefasst. Im Anschluss daran wird im Sinne einer Selbstreflexion der
wissenschaftliche Beitrag der Arbeit herausgestellt. Abschließend wird basierend
auf den gewonnenen Erkenntnissen ein Ausblick auf weiterfu¨hrende wissenschaft-
lichen Nutzungsmo¨glichkeiten des erarbeiteten Wissens und Hinweise zur techni-
schen Realisierung des dargestellten Regelkonzepts gegeben.
6.1 Zusammenfassung
In der vorliegenden Arbeit wurde zuna¨chst in das Thema der servounterstu¨tzten
Lenksysteme eingefu¨hrt und die mit dem Technologiewandel von hydraulisch zu
elektrisch unterstu¨tzten Systemen einhergehenden Vor- und Nachteile erkla¨rt. Die
verminderte Ru¨ckmeldung elektromechanischer Lenksysteme wurde als Thema die-
ser Arbeit aufgegriffen. In der darauffolgenden Literaturrecherche wurden die bis-
lang untersuchten Methoden und Mo¨glichkeiten zur Verbesserung der Ru¨ckmel-
dung elektromechanischer Lenksysteme ero¨rtert. Dabei konnte festgehalten wer-
den, dass rein mechanische Optimierungsmethoden zwar mo¨glich sind, jedoch we-
gen der Vielzahl an Entwicklungskompromissen schnell an ihre Grenzen stoßen und
daher die Regelungstechnik in den Fokus der Bemu¨hungen ru¨ckt.
Zur theoretischen und simulativen Untersuchung der hydraulischen und elek-
tromechanischen Systeme, sowie fu¨r den Entwurf der Regelung wurden im weite-
ren Verlauf der Arbeit geeignete Modelle entworfen. Die Validierung der Modelle
und ihrer Parameter fu¨r den jeweiligen Verwendungszweck wurde anhand des Ver-
gleichs von Messdaten und Simulationsprognosen nachgewiesen.
In der nachfolgenden theoretischen Systemanalyse wurden die ru¨ckmeldungs-
relevanten Eigenschaften der Systeme und ihre dominanten Beitragsgeber identi-
fiziert. Daraus entstand die These dass durch ein rein strukturelles Umlegen des
Regeleingriffspunktes u¨ber eine virtuelle Messstelle zwischen Kugelumlaufgetrie-
be und Zahnstange, ein der hydraulischen Servolenkung a¨hnliches Ru¨ckmeldever-
halten erzeugt werden kann.
Um die These zu pru¨fen, wurden auf Basis der entworfenen Modelle die be-
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kannten Konzepte der Kennfeldregelung und der Handmomentenregelung sowie
das neue Konzept der Unterstu¨tzungskraftregelung in der Simulation abgebildet und
ihre aus der jeweiligen Struktur ableitbaren Eigenschaften diskutiert. Das neuarti-
ge Konzept ist dabei in der Lage, die vorher spezifizierten Anforderungen an ein
modernes Lenksystem vollsta¨ndig abzubilden. Des Weiteren sind die Konzepte so
dargestellt, dass auf die generische LQR/LQE-Entwurfsmethodik fu¨r einen beob-
achterbasierten linear quadratischen Regler zuru¨ckgegriffen werden kann. Die Ver-
gleichbarkeit wird so erheblich erho¨ht, da der Einfluss der Entwurfsmethodik damit
ausgeschlossen ist.
Zum Abschluss der Arbeit wurden die unterschiedlichen Konzepte der Kenn-
feldregelung, Handmomentenregelung und der Unterstu¨tzungskraftregelung anhand
ausgesuchter Simulationsergebnisse hinsichtlich ihrer ru¨ckmeldungsrelevanten Ei-
genschaften mit der hydraulischen Servolenkung verglichen. Um die bis zu diesem
Punkt rein rechnerisch nachgewiesenen Vorteile des neuen Konzepts vom Vorwurf
der rein theoretischen Machbarkeit frei zu sprechen, wurde das Konzept der Unter-
stu¨tzungskraftregelung auf ein reales System u¨bertragen und am Pru¨fstand, sowie
im Fahrzeug im Vergleich zu einer Kennfeldregelung vermessen. Die Auswertung
der Messdaten zeigt, dass trotz der aus der Praxis stammenden notwendigen Be-
schra¨nkungen die Grundtendenz zur Verbesserung der Lenkungsru¨ckmeldung er-
halten bleibt.
Es konnte gezeigt werden, dass durch eine geeignete Wahl der Regelstrecke
bei Verwendung der gleichen Reglerentwurfsmethodik, sowohl in der Theorie als
auch in der Praxis eine signifikante Verbesserung der Ru¨ckmeldung elektromecha-
nischer Servolenkungen erzielt werden kann. Des Weiteren konnte gezeigt wer-
den, dass durch den vorgestellten Ansatz die elektromechanische Servolenkung
in die Lage versetzt wird nahezu die Ru¨ckmeldungscharakteristik einer hydrauli-
schen Servolenkung anzunehmen ohne die sonstigen Vorteile eines solchen Sys-
tems, wie z.B. Applikationsfreiheit, Kopplung mit Fahrerassistenzsystemen und
Power-On-Demand-Funktionalita¨t zu verlieren. Als positiver Nebeneffekt fu¨hrt
die strukturell gegebene umfa¨ngliche Tra¨gheitskompensation, sowohl im Fu¨hrungs-
als auch im Sto¨rgro¨ßenu¨bertragungspfad durch den fahrphysikalisch richtigen Len-
kungsru¨cklauf zur gewu¨nschten Eigenstabilisierung des Fahrzeugs.
6.2 Wissenschaftlicher Beitrag der Arbeit
Die bisherigen Verfahren zur Verbesserung der Eigenschaften elektromechanischer
Lenksysteme beruhen im Wesentlichen auf mechanischen Optimierungen, der Ent-
wicklung von Zusatzmodulen in der Fu¨hrungsgro¨ßenvorgabe oder der Wahl un-
terschiedlicher Reglerentwurfsverfahren auf strukturell gleiche Ansa¨tze. Der ers-
te strukturell unterschiedliche Ansatz, die Handmomentenregelung, wurde schwer-
punktma¨ßig entwickelt, um das Lenkgefu¨hl auf andere Fahrzeugklassen u¨bertragbar
zu machen und Steer-By-Wire-Lenkungen darzustellen, weist jedoch schon auf das
Potenzial struktureller A¨nderungen hin.
Im Gegensatz dazu zeigt die vorliegenden Arbeit, dass die systematischen Erfas-
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sung von strukturellen Eigenschaften elektromechanischer Lenksysteme durch den
Vergleich mit hydraulischen Lenksystemen und die Ausnutzung dieses Wissens zur
Erweiterung des Funktionsumfangs fu¨hren kann, ohne die Systemkomplexita¨t fu¨r
den applikationsverantwortlichen Entwicklungsingenieur weiter zu erho¨hen. Dabei
konnte gezeigt werden, dass beherrschbare A¨nderungen in der Struktur der Rege-
lung elektromechanischer Lenksysteme gleich zwei relevante Kritikpunkte heutiger
Regelungsansa¨tze ohne das Anfallen von Sondermodulen beseitigen ko¨nnen. Hier-
bei ist von der verminderten Lenkungsru¨ckmeldung und dem Lenkungsru¨cklauf
die Rede. Daru¨ber hinaus bietet der Ansatz die Mo¨glichkeit weitere, das Lenk-
gefu¨hl verbessernde und den Funktionsumfang erweiternde, Module zu implemen-
tieren. Der Handlungsspielraum und die Zukunftsfa¨higkeit werden also nicht ein-
geschra¨nkt.
In der vorliegenden Arbeit wurden die theoretischen Grundlagen zur Umset-
zung eines neuartigen Regelansatzes fu¨r eine elektromechanische Servolenkung
erarbeitet. Dabei konnte gezeigt werden, dass es zur Darstellung einer ru¨ckmel-
dungsoptimierten elektromechanischen Servolenkung notwendig ist zwischen dem
“Hinpfad“, also der Lenkwinkelvorgabe durch den Fahrer, und dem “Ru¨ckpfad“,
also der kraftorientierten Ru¨ckmeldung des Lenksystems von der Straße, zu unter-
scheiden. Der vorgestellte Ansatz bietet dabei die Mo¨glichkeit beide U¨bertragungs-
pfade voneinander entkoppelt zu beeinflussen.
Der aufgezeigte beobachterbasierte Lo¨sungsweg erzeugt mit der Berechnung
der Zahnstangenkraft eine zusa¨tzliche lenkungsintern vorhandene Gro¨ße, die das
volle Frequenzband der Nutzinformationen fu¨r den Fahrer entha¨lt. Damit wurde
das Fundament fu¨r weiterfu¨hrende Arbeiten geschaffen. Das Prinzip “Weglassen ist
einfacher als Hinzufu¨gen“wird dabei durch eine bedarfsgerechten Versta¨rkung von
Nutzinformationen oder der Unterdru¨ckung von Sto¨rinformationen zur Darstellung
nutzerspezifischer Ru¨ckmeldungseigenschaften erst mo¨glich. Denkbar wa¨re hierbei
sicherlich die Umsetzung frequenzorientierter Filter mit dem Ziel Anregungen von
der Straße in einem besonders relevanten Frequenzband bewusst zu versta¨rken. Die
Einfu¨hrung einfacher Tiefpass-, Bandpass-, und Hochpassfilter ist jedoch mit einer
weiteren Phasenverschiebung der Nutzinformationen verbunden (vgl. [Best, 1982]).
Als Nebenprodukt dieser Arbeit haben sich noch weitere theoretischen Ansa¨tze
ergeben, die im Nachgang als Anregung fu¨r die Funktionsentwicklung dienen ko¨n-
nen. So zeigen z.B. die Untersuchungen zum Lenkungsru¨cklauf bei losgelassenem
Lenkrad, dass, solange der Drehstab noch verspannt ist, der Regler noch eine Ge-
genkraft zu den Ru¨ckstellkra¨ften aus der Achse aufbringt. Dieser Umstand kann
weiter optimiert werden, wenn das bestehende Konzept der Unterstu¨tzungskraft-
regelung um einen Lenkrad-/Lenksa¨ulenbeobachter erweitert wu¨rde. Dadurch lie-
ße sich das durch den Fahrer real aufgebrachte Handmoment erkennen. Wu¨rde
man dieses Handmoment statt des gemessenen Drehstabmoments als Eingangs-
gro¨ße verwenden, so ko¨nnte die Lenkkraftunterstu¨tzung bei einem Hands-Off-Ma-
no¨ver schlagartig zuru¨ckgenommen werden, wodurch sich der Lenkungsru¨cklauf
weiter beschleunigen ließe.
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6.3 Ausblick
Ein in der Praxis zu lo¨sendes Problem stellt das verwendete Reibungsmodell dar.
Wie in dieser Arbeit bereits gezeigt, fu¨hrt die Nichtu¨berschreitung der Losbrech-
kraft der Zahnstange dazu, dass der Beobachter quasi “blind“ist. Es empfiehlt sich
daher weitere Untersuchungen mit komplexeren Reibungsmodellen zur Verbesse-
rung der Ergebnisse in der praktischen Umsetzung anzustreben.
Ein breites Arbeitsfeld zur weiteren Verfolgung des Konzepts, sowohl aus der
praktischen als auch aus der theoretischen Sicht, steckt im Entwurf von Applika-
tionsmodulen und Sonderfunktionen fu¨r ein solches Lenksystem. Denkbar wa¨re
auf Basis der beobachterbasiert berechneten Zahnstangekraft einen Gela¨ndemodus
fu¨r SUV umzusetzen. In diesem Falle wu¨rde die bekannte Zahnstangenkraft benutzt
werden, um bei gewa¨hltem Gela¨ndemodus, eine entsprechende Kompensationskraft
durch den Elektromotor bereitzustellen.
Des Weiteren besteht durchaus die Mo¨glichkeit mechanische Parameter einer
bestehenden Achse, wie z.B. den Nachlauf oder die Gewichtsru¨ckstellung noch
nachtra¨glich zu optimieren. Ein naheliegender Ansatz wa¨re hierbei die algorith-
mische Abbildung einer Zielachse mit den entsprechenden Wunscheigenschaften.
U¨ber ein inverses Modell der Achse ließe sich daru¨ber ein Sollwert fu¨r die betrach-
tete Eigenschaft als Offset der bereits bestehenden Unterstu¨tzungskraft generieren.
Ein offenes Feld an weiteren Potenzialen zur Nutzung der Zahnstangekraft ist
u¨ber die Scha¨tzung des Reibwertes zwischen Reifen und Fahrbahn oder die Ver-
wendung der mit der Zahnstangenkraft in Verbindung stehenden Ru¨ckstellkra¨fte
gegeben. Methoden zur modellbasierten Scha¨tzung des Reibwertes sind z.B. in
den Arbeiten von [Peussa et al., 2008] und [Shim und Margolis, 2004] gegeben.
In den Arbeiten von [Yoshiyuki et al., 2004], [Hsu et al., 2006c] und [Hsu et al.,
2007], [Hsu et al., 2006a], [Hsu et al., 2006b] wird bei der Scha¨tzung des Reibwer-
tes sogar direkt auf die Ru¨ckstell- bzw. Lenkkra¨fte zuru¨ckgegriffen. Durch den be-
kannten Reibwert lassen sich Fahrzustandscha¨tzungen erheblich verbessern und ad-
aptive Gesamtfahrzeugregelansa¨tze zur Optimierung des Kontakts zwischen Reifen
und Fahrbahn erst umsetzen. Dies ist unter anderem in den Arbeiten von [Tuononen
und Sainio, 2008], [Boßdorf-Zimmer et al., 2006], [Goebel, 2005] und [Merouki
et al., 2004] gezeigt. [Nakajiama et al., 2005] und [Nakajiama und Kifuku, 2005]
gehen in ihren Vero¨ffentlichungen als Grundlage fu¨r ihre Fahrzustandscha¨tzungen
sogar von einem bekannten Ru¨ckstellmoment der Achse aus.
Abschließend bleibt als letztes Untersuchungfeld noch die Mo¨glichkeit der De-
tektion von periodischen Schwingungen in der Zahnstangenkraft. Solche Schwin-
gungen ko¨nnen z.B. durch Bremsscheibendickevariationen oder die Unwucht eines
Rades entstehen und werden im Allgemeinen zu den Sto¨rinformationen geza¨hlt.
Ließen sich solche Schwingungen verla¨sslich in Frequenz und Amplitude detektie-
ren, so wu¨rde sich die Mo¨glichkeit bieten durch Superpositionierung der entspre-
chenden Gegenschwingung in der Fu¨hrungsgro¨ße der Unterstu¨tzungskraftregelung,
diese unerwu¨nschten Signale zu kompensieren. Dies ko¨nnte wiederum dem prakti-
schen Mehrwert des Ansatzes von [von Groll, 2006] dienen.
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Im Nachgang an diese Arbeit erfolgte die erste Inbetriebnahme auf dem Steuer-
gera¨t eines realen Lenksystems ohne die Verwendung von Werkzeugen des Rapid-
Prototyping. Die auch subjektiv gut wahrnehmbaren Vorteile des Konzepts haben
dazu gefu¨hrt, dass im Rahmen eines Kooperationsprojektes mit einem Lenkungs-
hersteller der Ansatz zur Serienreife weiterentwickelt wird.
Anhang A
Linear-Quadratischer Regler (LQR)
Wie zuvor erwa¨hnt soll in diesem Anhang der Entwurf eines LQ-Reglers beschrie-
ben werden. Die hier wiedergegebenen Ausfu¨hrungen stellen im Wesentlichen
keine eigenen Herleitung dar, sondern sind den Ausfu¨hrungen von [Unbehauen,
2000c] entliehen und werden hier auf den Anwendungsfall bezogen zusammen-
gefasst. Dies ist notwendig, um die Grenzen des Entwurfsverfahrens und seiner
Gu¨ltigkeit vollumfa¨nglich darzustellen und die Ergebnisse dieser Arbeit unabha¨ngig
von dem gewa¨hlten numerischen Werkzeug nachstellen zu ko¨nnen.
A.1 Nullpunktsregelung
Als Basis aller U¨berlegungen soll angenommen werden, dass man ein allgemeines
Regelgesetz der Form
u∗(t) =−F(t) · x∗(t) (A.1)











optimiert. Hierbei kennzeichnet ∗ den optimalen Zustand fu¨r die Stellgro¨ßen u(t)
und die Zustandsgro¨ßen x(t). Dieser Zustand ist dann erreicht, wenn das Gu¨tefunk-
tional aus Gleichung A.2 unter Beru¨cksichtigung von Gleichung A.3 minimal wird.
Das Integral im Gu¨tefunktional kann aufgrund der quadratischen Terme als Energie
interpretiert werden, wobei sowohl die im System gespeicherte Energie als auch die
Stellenergie bewertet wird. Als Endwert der Regelung wird im Allgemeinen der
Nullpunkt des Zustandsraum x(te) = 0 angenommen, wobei t = t0 den Anfangszeit-
punkt der Regelung und t = te den Zeitpunkt markiert, zu dem der Nullpunkt im
Zustandsraum erreicht wird.
Nachfolgend soll mit Hilfe des Hamilton-Verfahrens [Unbehauen, 2000c] das op-
timale Regelgesetz zur Erreichung des Nullpunktes im Zustandsraum hergeleitet
werden. Im Anschluss wird aufgezeigt wie diese Form der Optimierung eines Reg-
lers auf eine Folgeregelung erweitert werden kann.
104
ANHANG A. LINEAR-QUADRATISCHER REGLER 105
Zu optimieren ist das Gu¨tefunktional aus Gleichung A.2 unter der Nebenbedingung
x˙(t) = A(t)x(t)+B(t)u(t) = f (x,u, t) . (A.3)
Entsprechend der u¨blichen Vorgehensweise beim Hamilton-Verfahren, muss zu-
na¨chst die Hamilton-Funktion gebildet werden. Diese lautet mit Gleichung A.2
und A.3
H(x,u, t,ψ) =−L(x,u, t)+ψT f (x,u, t) (A.4)




[xT Qx+uT Ru]+ψT [A(t)x(t)+B(t)u(t)] , (A.5)
wobei ψ einen Vektor der Dimension n von Lagrange-Faktoren darstellt und n die
Anzahl der Zustandsgro¨ßen ist. Unter der Annahme, dass die Bewertungsmatrix
Q positiv semidefinit und die Bewertungsmatrix R positiv definit ist1, folgen aus
der allgemeinen Lo¨sung der Optimierungsaufgabe fu¨r diskontinuierliche, zeitvari-




∣∣∣∣∗ =−R(t)u∗(t)+BT (t)ψ∗(t) = 0 , (A.6)
∂H
∂x
∣∣∣∣∗ =−Q(t)x∗(t)+AT (t)ψ∗(t) =−ψ˙∗(t) , (A.7)
∂H
∂ψ
∣∣∣∣∗ = A(t)x∗(t)+B(t)u∗(t) = x˙∗(t) . (A.8)
Aus der Gleichung A.6 folgt dann direkt das optimale Stellgesetz in Abha¨ngigkeit
von den Lagrange-Multiplikatoren ψ∗ zu
u∗(t) = R−1(t)BT (t)ψ∗(t) . (A.9)
An dieser Stelle sei angemerkt, dass die Matrix R wegen der Forderung, positiv
definit zu sein, immer invertierbar ist. Setzt man die letzte Gleichung in Gleichung
A.8 ein, so erha¨lt man
x˙∗(t) = A(t)x∗(t)+B(t)R−1(t)BT (t)ψ∗(t) . (A.10)
Mit der Abku¨rzung
E(t) = B(t)R−1(t)BT (t) (A.11)
erha¨lt man schließlich
x˙∗(t) = A(t)x∗(t)+E(t)ψ∗(t) . (A.12)
1Die Notwendigkeit dieser Annahme wird in [Unbehauen, 2000c] gezeigt. Positiv definit ist
dabei eine Matrix W , wenn fu¨r jeden Vektor v gilt, dass vTWv > 0. Analog dazu ist eine Matrix W
positiv semidefinit, wenn fu¨r jeden Vektor v gilt, dass vTWv≥ 0 ist.
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liefert dabei die adjungierte Randbedingung fu¨r t = te.






















Die Systemmatrix A˜(t) wird hierbei auch als Hamilton-Matrix bezeichnet. Die
Lo¨sung der Zustandsgleichung A.14 kann mit Hilfe der Fundamentalmatrix Φ(t, te)
als
x˜(t) =Φ(t, te)x˜(te) (A.15)
angegeben werden. Zur weiteren Erla¨uterung der allgemeinen Lo¨sung autonomer
Systeme sei auf [Brogan, 1991] verwiesen. Die Fundamentalmatrix Φ(t, te) aus
Gleichung A.15 la¨sst sich hierbei in 4 n×n-Teilmatritzen aufspalten. Damit erha¨lt
man aus der Gleichung A.15 die Lo¨sungen des Systems als
x∗(t) =Φ11(t, te)x∗(te)+Φ12(t, te)ψ∗(te) , (A.16)
ψ∗(t) =Φ21(t, te)x∗(te)+Φ22(t, te)ψ∗(te) . (A.17)
Unter Beru¨cksichtigung der Transversalita¨tsbedingung aus Gleichung A.13 ko¨nnen
Gleichung A.16 und A.17 allein in Abha¨ngigkeit der optimalen Gro¨ße x∗(te) darge-
stellt werden. Dies ergibt
x∗(t) = [Φ11(t, te)−Φ12(t, te)S]x∗(te) , (A.18)
ψ∗(t) = [Φ21(t, te)−Φ22(t, te)S]x∗(te) . (A.19)
Man kann nun Gleichung A.18 nach x∗(te) auflo¨sen und in die Gleichung A.19
einsetzen und erha¨lt danach
ψ∗(t) = [Φ21(t, te)−Φ22(t, te)S][Φ11(t, te)−Φ12(t, te)S]−1x∗(t) . (A.20)
Unter Einfu¨hrung der Abku¨rzung
K(t) =−[Φ21(t, te)−Φ22(t, te)S][Φ11(t, te)−Φ12(t, te)S]−1 , (A.21)
folgt dann durch Einsetzen von Gleichung A.21 in A.20
ψ∗(t) =−K(t)x∗(t) (A.22)









Abbildung A.1: Blockschaltbild zum optimalen linearen Regler
und anschließend durch Einsetzen von Gleichung A.22 in Gleichung A.9 das opti-
male Stellgesetz in Abha¨ngigkeit von den Zustandsgro¨ßen x∗(t) zu:
u∗(t) =−R−1(t)BT (t)K(t)︸ ︷︷ ︸
F(t)
x∗(t) . (A.23)
In Abbildung A.1 ist dann der geschlossene Regelkreis gezeigt.
Zur vollsta¨ndigen Lo¨sung fehlt in der Darstellung aus Gleichung A.23 noch die
Matrix K(t). Formal ist die Lo¨sung fu¨r diese Matrix zwar durch Gleichung A.21
gegeben, allerdings ist der rechnerische Aufwand mit steigender Komplexita¨t der
Systeme zu groß, um auf diesem Wege zu einer zufriedenstellenden Lo¨sung zu ge-
langen. Daher wird nachfolgend ein weiterer numerischer Weg zur Ermittlung der
Matrix K(t) aufgezeigt. Zuna¨chst wird dazu Gleichung A.22 in Gleichung A.12
eingesetzt und man erha¨lt
x˙∗(t) = [A(t)−E(t)K(t)]x∗(t) . (A.24)
Setzt man außerdem Gleichung A.22 in Gleichung A.7 ein, dann folgt
ψ˙∗(t) = [Q(t)+AT (t)K(t)]x∗(t) . (A.25)
Aus der Differentiation von Gleichung A.22 nach der Zeit erha¨lt man
ψ˙∗(t) =−K˙(t)x∗(t)−K(t)x˙∗(t) . (A.26)
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Substituiert man nun in Gleichung A.26 die Ableitung des optimalen Zustands-
gro¨ßenvektors x∗(t) durch Gleichung A.24, so ergibt dies
ψ˙∗(t) =−K˙(t)x∗(t)−K(t)[A(t)−E(t)K(t)]x∗(t) . (A.27)
Setzt man ψ˙(t) aus Gleichung A.27 in Gleichung A.25 ein, so erha¨lt man nach
Division durch x∗(t)
−K˙(t)−K(t)[A(t)−E(t)K(t)] = Q(t)+AT (t)K(t) (A.28)
und durch Ru¨cksubstitution der Abku¨rzung E(t) aus Gleichung A.11 abschließend
K˙(t)+K(t)A(t)+AT (t)K(t)−K(t)B(t)R−1(t)BT (t)K(t)+Q(t) = 0 . (A.29)
Die letzte Gleichung A.29 ist allgemein als die Matrix-Riccati-Differntialgleichung
bekannt. Die Lo¨sung dieser Gleichung ist fu¨r die jeweils gegebene Endzeit te ge-
sucht. Kennzeichnend fu¨r diese Form der Gleichung ist der quadratische Anteil von
K(t). Die Matrix-Riccati-Differentialgleichung ist also eine nichtlineare Matrix-
Differentialgleichung. Verschiedene Ansa¨tze zur numerischen Lo¨sung dieses Pro-
blems sind in [Unbehauen, 2000c] gegeben.
Fu¨r kontinuierliche, zeitinvariante Systeme vereinfacht sich die Lo¨sung dieser Op-
timierungsaufgabe. Die Systemmatrizen A,B,C,D und auch die Bewertungsma-
trizen Q und R ko¨nnen als zeitlich invariant und damit als konstant angenommen
werden. Die Matrix-Riccati-Differentialgleichung degeneriert dabei, wegen ihrer
zeitlich konstanten Lo¨sungsmatrix K, zur algebraischen Matrix-Riccati-Gleichung.
Diese lautet
KA+AT K−KBR−1BT K+Q = 0 . (A.30)
Damit ist die Lo¨sung der Optimierungsaufgabe komplett gegeben. Angemerkt sei
abschließen noch, dass neben dem Hamilton-Verfahren zur Herleitung der Lo¨sung
dieser Aufgabe der Variationsrechnung auch das Euler-Lagrange-Verfahren geeig-
net wa¨re [Unbehauen, 2000c]. Beide Methoden lassen sich, wie zu erwarten, auf
die Lo¨sung der Riccati-Gleichung zuru¨ckfu¨hren und ergeben somit identische Re-
sultate.
A.2 Erweiterung der Nullpunktsregelung zur Folge-
regelung
In vielen Anwendungen, wie auch in diesem Fall, beschreibt eine Regelung auf den
Nullpunkt des Zustandsraum nicht das eigentliche Ziel der Aufgabe. Ha¨ufig sind
Folgeregelungen gefragt, bei denen die Regelgro¨ße einem Sollwert folgen muss.
Dies kann auf den Anwendungsfall einer elektromechanischen Servolenkung bezo-
gen das Motormoment, das Handmoment oder die Unterstu¨tzungskraft sein. Weiter-
hin soll sichergestellt werden, dass auch unbekannte Sto¨rungen ausgeregelt werden
ko¨nnen. Daher ist es notwendig einige Modifikationen bei der Definition des Re-
gelproblems und der idealen Lo¨sung vorzunehmen, um den Anforderungen an reale
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Regelprobleme gerecht zu werden. Im Folgenden wird gezeigt, dass sich durch ge-
eignete Umformungen die Folgeregelung auf die Struktur der bereits vorgestellten
Nullpunktsregelung zuru¨ckfu¨hren la¨sst und wie Sto¨rungen durch deren Aufschal-























Abbildung A.2: Blockschaltbild zum optimalen linearen Regler mit integraler Aus-
gangsvektorru¨ckfu¨hrung und Fu¨hr- und Sto¨rgro¨ßenaufschaltung
A.2.1 Optimale Zustandsregler mit integraler Ausgangsvektor-
ru¨ckfu¨hrung
Zuna¨chst soll die externe Sto¨rgro¨ße in der Darstellung der Regelstrecke durch den
Sto¨rgro¨ßenvektor z beru¨cksichtigt werden. Daraus folgt fu¨r die Zustandsraumdar-
stellung:
x˙ = Ax+Bu+Bzz , (A.31)
y = Cx+Dzu . (A.32)
Zur Erreichung der zuvor beschriebenen Ziele wird der optimale Regler mit einer
integralen Ausgangsvektorru¨ckfu¨hrung versehen. Genauer gesagt wird der Regel-
differenzvektor
e = w− y , (A.33)
der die Abweichung der Ausgangsgro¨ße von der Fu¨hrungsgro¨ße beschreibt u¨ber
einen Integrator auf den Eingang zuru¨ckgefu¨hrt (siehe dazu Abbildung A.2). Da-
durch la¨sst sich die Bedingung
lim
t→∞e(t) = 0 (A.34)
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erfu¨llen und damit eine bleibende Regelabweichung vermeiden. Fu¨r das Entwurfs-
modell wird dann die erweiterte Zustandsgleichung
p˙ = e, p(0) = p0 (A.35)
eingefu¨hrt. Das Entwurfsproblem la¨sst sich nun auf die Struktur des bekannten





















einfu¨hrt. Im Allgemeinen werden die Vektoren x und p in dieser Konfiguration
allerdings gegen einen endlichen Wert ungleich Null konvergieren, so dass das
gewo¨hnliche Gu¨tefunktional aus Anhang A.1 divergiert. Um dies zu vermeiden












und der neue Stellvektor
u˜(t) = u˙(t) (A.38)
eingefu¨hrt werden. Aus Gleichung A.36 folgt dann die Definition der erweiterten
Zustandsraumbeschreibung zu




















Die Lo¨sung der vorliegenden Regelungsaufgabe entspricht in seiner neuen Struk-
tur in den Koordinaten x˜ und u˜, wie in Anhang A.1 beschrieben, der Lo¨sung eines
gewo¨hnlichen optimalen Reglerproblems mit vollsta¨ndiger Zustandsvektorru¨ckfu¨hr-
ung. Analog zu Anhang A lautet das gesuchte Stellgesetz in den Koordinaten x˜ und
u˜ dann
u˜ =−F˜ x˜ (A.42)







x˜T Q˜x˜+ u˜T R˜u˜
]
dt . (A.43)
Es sei an dieser Stelle ohne Beweis darauf hingewiesen, dass die urspru¨ngliche
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erfu¨llt sein muss, um eine optimale Lo¨sung der Aufgabe zu garantieren [Unbehau-
en, 2000c]. Aus diesem Hinweis kann man ableiten, dass mindestens genauso viele
Steuereinga¨nge wie zu regelnde Ausga¨nge vorhanden sein mu¨ssen.
Aus der Lo¨sung K˜ der algebraischen Matrix-Ricatti-Gleichung fu¨r die erweiterte
Regelstrecke
Q˜+ K˜A˜+ A˜T K˜− K˜B˜R˜−1B˜T K˜T = 0 (A.45)
ergibt sich das optimale Stellgesetz fu¨r die Folgeregelung zu:
F˜ = R˜−1B˜T K˜ . (A.46)
Die berechnete Ru¨ckfu¨hrmatrix F˜ la¨sst sich gema¨ß der Definition des Zustandsvek-






Analog dazu kann der Stellvektor u˜ in seine entsprechenden Anteile zerlegt werden.
Daraus folgt:




u˙e(t) = Fee(t) . (A.50)
Durch geeignete Integration von Gleichung A.48 folgt anschließend das optimale




e(τ)dτ+ p(0) . (A.51)
Das hier gezeigte optimale Regelgesetz entha¨lt einen proportionalen und einen in-
tegralen Anteil a¨hnlich dem konventionellen PI-Regler. Es eignet sich fu¨r das ge-
mischte Problem der Ausregelung von Zustandsgro¨ßen und der Beseitigung von Re-
gelabweichungen, verursacht durch sprungfo¨rmige Sto¨ranregungen beliebiger Am-
plitude. Die Regelgu¨te und Bandbreite der Regelung sind wie zuvor durch die Wahl
der Gewichtungsmatrizen Q˜ und R˜ einzustellen.
A.2.2 Lo¨sungsbeispiel zur optimalen Folgeregelung
Durch die weite Verbreitung numerischer Hilfsmittel, wie der Software MATLAB,
ist die Lo¨sung der Matrix-Riccati-Gleichung relativ einfach zu generieren. MAT-
LAB selber verfu¨gt bei installierter Control-Systems-Toolbox u¨ber eine Funktion
namens lqr, die als U¨bergabewerte die Matrizen A und B (bzw. A˜, B˜), sowie Q und
R (bzw. Q˜, R˜) erwartet und als Ergebnis die Lo¨sung K der Matrix-Riccati-Gleichung
und die Matrix F (bzw. K˜, F˜) der Ru¨ckfu¨hrversta¨rkung liefert.
Fu¨r die in dieser Arbeit beschriebenen Systeme ist nur die Verwendung der mit
Tilde gekennzeichneten Matrizen zielfu¨hrend. Um das jeweils richtige Regelgesetzt
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fu¨r die Kennfeld-, Handmomenten-, oder Unterstu¨tzungkraftregelung zu bekom-
men, sind dann die jeweils relevanten Matrizen A, B, C und D der Zustandsraum-
modelle zu verwenden. Wichtig ist dabei, dass der jeweilige Messausgang in der
Messmatrix C richtig angegeben wird.
Zur Berechnung der optimalen Lo¨sung ist dann noch die Wahl der Eintra¨ge
in den Matrizen Q˜ und R˜, bzw. deren Verha¨ltnis zueinander von Bedeutung. Da
das System nur u¨ber einen Steuereingang, na¨mlich die Spannung am Elektromotor
verfu¨gt, reduziert sich die Matrix R˜ auf einen Skalar und kann auf den Wert R˜ = 1
gesetzt werden. Die Matrix Q˜ ist eine Diagonalmatrix und die mit den System-
zusta¨nden korrespondierenden Eintra¨ge sind mit dem jeweils reziproken Wert ihres
physikalischen Maximums gewa¨hlt. Einzige Ausnahme ist der Eintrag zur Bestra-
fung der Regelabweichung. Dieser Wert wird mo¨glichst hoch gewa¨hlt, um bei der
Lo¨sung der Optimierungsaufgabe eine Reglerru¨ckfu¨hrung zu bekommen, die nur
geringe Regelabweichungen zula¨sst. Zum besseren Versta¨ndnis sind nachfolgen die
relevanten Codezeilen fu¨r das 2-Massen-Modell der Unterstu¨tzungskraftregelung
(inkl. E-Motor) gezeigt.
AI = [A zeros(5,1);C 0];
BI = [B;D];






Hierbei repra¨sentieren die Matrizen AI, BI die Matrizen A˜, B˜ und die Lo¨sung ist
gegeben durch KiUKRs und KpUKRs, welche den Matrizen Fe und Fx entsprechen.





Im vorangegangenen Anhang A wurde ausfu¨hrlich beschrieben wie ein optimaler
Zustandsregler, unter der Voraussetzung, dass alle Zustandsgro¨ßen bekannt sind,
entworfen werden kann. Dies ist wie schon einleitend angemerkt in der Regel
nicht der Fall. Aus diesem Grund wird in diesem Kapitel die allgemeine Funk-
tionsweise eines Zustandsbeobachters erla¨utert und gezeigt wie ein optimaler Zu-
standsgro¨ßenscha¨tzer realisiert werden kann.
Einleitend sei hierzu die Zustandsgleichung der realen Regelstrecke gegeben durch
x˙ = Ax+Bu , (B.1)
y =Cx . (B.2)
Die Grundgleichungen eines vollsta¨ndigen Identita¨tsbeobachters ergeben sich dann
zu1
˙ˆx = Axˆ+Bu+FB (y− yˆ) , (B.3)
yˆ =Cxˆ . (B.4)
Die Beobachtergleichungen B.3 bilden ein Modell der realen zu beobachteten Re-
gelstrecke ab. Eingangsgro¨ßen des Beobachters sind die bekannten Stellgro¨ßen u
und die Messgro¨ßen y der realen Strecke. Als Ausga¨nge werden vom Beobach-
ter die gescha¨tzten Zustandsgro¨ßen xˆ geliefert. Die Abweichungen zwischen den
Ausgangsgro¨ßen des Beobachters und der realen Strecke y˜ = y− yˆ werden dabei
genutzt, um u¨ber die Versta¨rkungsmatrix FB die Abweichungen zwischen den Zu-
standsgro¨ßen des Beobachters und der realen Regelstrecke gegen Null zu fu¨hren
(siehe dazu Abbildung B.1). Dazu muss gelten, dass die Abweichung y˜ mit fort-
schreitender Zeit gegen Null geht, also
lim
t→∞(y− yˆ)≈ 0 . (B.5)
1Die Grundgleichungen und Herleitungen ko¨nnen einschla¨giger Standardliteratur z.B. [Fo¨llinger,
1994], [Lunze, 2008b], [Brogan, 1991], [Unbehauen, 2000b] entnommen werden. Einen speziellen
Ansatz fu¨r elektromechanische Positionierantriebe stellt [Henrichfreise und Jusseit, 2003] und [Hen-
richfreise, 2004] dar.
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Abbildung B.1: Vereinfachtes Blockschaltbild eines Identita¨tsbeobachters
Fu¨r reale Regelsysteme soll dieser Zustand allerdings nicht erst im Unendlichen
erreicht werden. Stimmen nun die Messgro¨ßen der realen Regelstrecke y und des
Beobachters yˆ anna¨hernd u¨berein, so kann bei genu¨gend genauer Modellierung der
realen Regelstrecke im Beobachter davon ausgegangen werden, dass auch die Zu-
standsgro¨ßen der realen Regelstrecke x und des Beobachters xˆ anna¨hernd u¨berein-
stimmen. Mit der Ausgangsgleichung des Beobachters B.4 und der Ausgangsglei-
chung der realen Regelstrecke B.2 kann Gleichung B.3 auch als
˙ˆx = Axˆ+Bu+FBC (x− xˆ) (B.6)
dargestellt werden. Hieraus ist direkt erkennbar, dass bei identischen Anfangs-
zusta¨nden x(0) und xˆ(0) zwischen Beobachter und realer Regelstrecke, die Zu-
standsgro¨ßen x und xˆ auch fu¨r jeden Zeitpunkt in der Zukunft ohne die Ru¨ckfu¨hr-
matrix FB u¨bereinstimmen werden. In der Regel ist dies jedoch nicht der Fall, da
die Qualita¨t der rekonstruierten Zusta¨nde stark von der Qualita¨t des Stellgro¨ßensig-
nals, des Messgro¨ßensignals und der Modellgu¨te abha¨ngt. Die Qualita¨t des Modells
ha¨ngt dabei davon ab, wie gut ein reales System durch ein mathematisches Modell
beschrieben werden kann. Wesentliche Probleme bei der Wahl des Modells ent-
stehen dabei durch instationa¨res Verhalten des realen Systems oder Parameterunsi-
cherheiten sowie Nichtlinearita¨ten. Die Qualita¨t der Stell- und Messgro¨ßen ist im
Wesentlichen vom Verrauschungsgrad der Signale abha¨ngig.
ANHANG B. LINEAR-QUADRATISCHER BEOBACHTER 115
Wird im Folgenden die Gleichung B.6 von der Gleichung B.1 abgezogen so er-
reicht man mit der Abku¨rzung e˜ = x− xˆ fu¨r den Beobachtungsfehler die Zustands-
gleichung:
˙˜e = (A−FBC) e˜ . (B.7)
Bei Betrachtung der Gleichung B.7 ist ersichtlich, dass dieses System keinen Steuer-
eingang mehr hat. Dies bedeutet, dass u¨ber eine geeignete Platzierung der Pole
in der Matrix A−FBC mit Hilfe der Matrix FB unter der Voraussetzung, dass das
System (A,C) beobachtbar ist, ein konvergierendes System erzeugt werden kann.
Wichtig fu¨r die Funktion des Beobachters ist, dass die Pole des Beobachters in der
linken Halbebene, links der Pole der realen Regelstrecke in der s-Ebene positio-
niert werden. Dadurch wird der Beobachter schneller als die reale Regelstrecke.
Werden allerdings die Pole des Beobachters zu weit nach links verschoben, so wird
sich dies ungu¨nstig auf die Qualita¨t der zu beobachteten Zusta¨nde auswirken, da
auch das Messrauschen in y stark versta¨rkt wird. Es ist also wieder ein mo¨glichst
optimaler Kompromiss fu¨r die Wahl der Versta¨rkungsmatrix FB zu finden.
Einen guten Ansatz bietet wieder die Optimierungsroutine aus Anhang A.2.
Hierbei kann die Ausgangsgro¨ße der realen Regelstrecke als Fu¨hrungsgro¨ße des
Beobachters verstanden und die Stellgro¨ße u als Sto¨rsignal aufgefasst werden. Die
Matrix FB ergibt sich dann als optimale Ru¨ckfu¨hrversta¨rkung mit Hilfe der Lo¨sung
der algebraischen Matrix-Ricatti-Gleichung2.
Der Identita¨tsbeobachter stellt, wenn auch eine sehr wichtige, nur eine Mo¨glich-
keit der Zustandsrekonstruktion dar. Eine weitere bekannte Methode ist die Verwen-
dung von Kalman-Filtern [Kalman, 1960], die insbesondere bei der Beru¨cksichtigung
stochastischer Sto¨rungen große Vorteile bieten. Da die Zustandsrekonstruktion im
Rahmen dieser Arbeit nur als notwendiges Werkzeug benutzt wurde und nicht der
Anspruch erhoben wird eine umfangreiche Dokumentation aller Mo¨glichkeiten zu
bieten sei an dieser Stelle auf weiterfu¨hrende Literatur hingewiesen ( [Welch und
Bishop, 2006], [Gelb, 1974]).





Abbildung C.1: Vergleich der Frequenzga¨nge der Sto¨ru¨bertragungsfunktionen der
HPS und der EPS mit inaktiver Aktorik ohne und mit Beru¨cksichtigung der Reibung
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HPS aktiv mit Reibung
EPS aktiv mit Reibung
HPS aktiv
EPS aktiv
Abbildung C.2: Vergleich der Frequenzga¨nge der Sto¨ru¨bertragungsfunktionen der



















Abbildung D.1: Blockschaltbild zur Darstellung der Modellverknu¨pfungen zur Si-
mulation des Ru¨ckstellverhaltens bei der KFR
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Abbildung D.2: Blockschaltbild zur Darstellung der Modellverknu¨pfungen zur Si-
mulation des Ru¨ckstellverhaltens bei der hydraulischen Servolenkung


















F(t=t0) = 500 N
Abbildung D.3: Blockschaltbild zur Darstellung der Modellverknu¨pfungen zur Si-
mulation einer Schwellenu¨berfahrt bei der KFR
























F(t=t0) = 500 N
Abbildung D.4: Blockschaltbild zur Darstellung der Modellverknu¨pfungen zur Si-
mulation einer Schwellenu¨berfahrt bei der hydraulischen Servolenkung

















F(t=t0) = 0,5 Fext
Fext
Abbildung D.5: Blockschaltbild zur Darstellung der Modellverknu¨pfungen zur Si-
mulation eines Reibwertsprungs bei der KFR























F(t=t0) = 0,5 Fext
Fext
Abbildung D.6: Blockschaltbild zur Darstellung der Modellverknu¨pfungen zur Si-
mulation eines Reibwertsprungs bei der hydraulischen Servolenkung










Fext = 500 sin(/2 t²)
LSist = 0
Abbildung D.7: Blockschaltbild zur Darstellung der Modellverknu¨pfungen zur Si-
















Fext = 500 sin(/2 t²)
LSist = 0
Abbildung D.8: Blockschaltbild zur Darstellung der Modellverknu¨pfungen zur Si-













































Abbildung E.1: Vergleich der Zahnstangenlage und ihrer Geschwindigkeit aus Mes-
sung und Beobachtung des realen Systems bei einer Kantholzu¨berfahrt und losge-
lassenem Lenkrad
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Abbildung E.2: Vergleich der Rotorlage und ihrer Geschwindigkeit aus Messung
und Beobachtung des realen Systems bei einer Kantholzu¨berfahrt und losgelasse-
nem Lenkrad










































Abbildung E.3: Vergleich zwischen Messung und Beobachtung der Bewegungszu-
sta¨nde des Elektromotors beim U¨berfahren eines Kantholzes
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Abbildung E.4: Vergleich zwischen der gemessenen und der beobachteten Zahn-




Der Lenksystempru¨fstand der Hochschule Mu¨nchen besteht im Wesentlichen aus
zwei elektromagnetischen Linearmotoren, einem Lenkroboter, der Ansteuerungs-
elektronik und der Messtechnik fu¨r Position und Kraft. Eine schematische Dar-




Lenkung (APA-EPS) Lenkroboter (optional) Kraftmessdosen
Abbildung F.1: Pru¨fstand zur Messung der Durchschiebekra¨fte
die Ansteuerungselektronik bestimmte Kraft direkt auf die Spurstangen aufbrin-
gen. Der Lenkroboter ist in der Lage parallel positions- oder momentengeregelt
einen Lenkwinkel oder ein Lenkmoment an der oberen Lenksa¨ule aufbringen. Das
Lenksytem ist wa¨hrenddessen u¨ber einen Hilfsrahmen mit dem Fundament des
Pru¨fstandes fest verbunden. Die technische Spezifikation der Pru¨fstandshardware
und seiner Messtechnik ist in Tabelle F.1 und F.2 gegeben.
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Linearmotor
max. Stellkraft ± 25 kN
max. Verfahrweg ± 150 mm
max. Verstellgeschwindigkeit 700 mm/s
Lenkroboter ALXION 145ST4M




max. Ausgangsstrom 200 A
max. Abgabeleistung 6 kW
Tabelle F.1: Datenblatt des Lenksystempru¨fstands
Beschreibung Typ Messbereich Einheit Genauigkeit
min max
Kraftmessung Althen 0 ± 25 kN 0,5
F254UPROKN
Wegmessung Heidenhain -150 +150 mm 0,003
LC483
Strommessung Labornetzteil 0 140 A 1
EA-PS 9080-200
Spannungsmessung Labornetzteil 0 30 V DC 1
EA-PS 9080-200
Temperatur -40 140 ◦C 2
Kraftmessung Kistler 9341 0 ± 30 kN
Tabelle F.2: Messtechnik des Lenksystempru¨fstands
Anhang G
Vernetzung der Autobox mit dem
Fahrzeug
Bei der Vernetzung des Versuchsfahrzeugs mit der Lenkung wurde darauf geachtet,
dass ein gleicher Betrieb der Autobox auch am Pru¨fstand mo¨glich ist. Die Va-
lidierung des Beobachters hinsichtlich der Zustandsgro¨ßen wurde durch den Ab-
gleich mit lenksystemintern verfu¨gbaren Messgro¨ßen umgesetzt. Die Validierung
des Beobachters hinsichtlich der Bestimmung der extern anliegenden Kra¨fte wurde
im Fahrzeug durch die zusa¨tzliche Installation von Messspurstangen realisiert. Alle
erforderlichen Signale wurden mit einer Abtastrate von 1,2 ms aufgezeichnet. Die
Aufzeichnung der Messungen erfolgte mit der Software CANape der Firma Vector.












Abbildung G.1: Darstellung zum Versta¨ndnis der Vernetzung des Fahrzeugs mit der





Im Kapitel 5 dieser Arbeit, dem Konzeptvergleich, wird auf die Verwendung ei-
nes Einspurmodells mit nichtlinearer Beschreibung der Reifenquerkraft verwiesen.
Dieses Modell soll quasistationa¨re, querdynamische Fahrzusta¨nde unter Beru¨ck-
sichtigung der nichtlinearen Eigenschaften des Seitenkraftaufbaus der Reifen dar-
stellen ko¨nnen. Dazu wird ein Einspurmodell mit einer Variante der von Pacejka
stammenden Magic Tyre Formula kombiniert. Es wird dabei nicht der Anspruch
erhoben eine mo¨glichst genaue Abbildung der realen Fahrsituation zu erzeugen,
dies ist fu¨r den Direktvergleich der verschiedenen Regelansa¨tze auch nicht notwen-
dig. Es soll vielmehr mit dem Modell eine reproduzierbare a¨ußere Kraft errechnet
werden, die in ihrer Gro¨ßenordnung und Charakteristik, der auf ein Lenkgetrie-
be wirkenden Kraft entspricht. Zur Veranschaulichung der Zusammenha¨nge ist in
Abbildung H.1 eine Skizze mit den kinematischen Beziehungen im Einspurmodell
gegeben. Nach Anwendung von Impuls- und Drallsatz lassen sich die Bewegungs-
gleichungen des Einspurmodells in den verbleibenden Freiheitsgraden Schwimm-
winkel β und Gierrate ψ˙ z.B. nach [Mitschke und Wallentowitz, 2004] wie folgt
darstellen
Jzzψ¨ = Fy,vlv−Fy,hlh , (H.1)
mv(β˙ + ψ˙) = Fy,v+Fy,h . (H.2)
Hierbei bezeichnet Jzz das Massentra¨gheitsmoment um die Hochachse, Fy,v und Fy,h
die an der Vorder- und Hinterachse angreifenden Querkra¨fte und lv, lh ihre jeweili-
gen Absta¨nde zum Fahrzeugschwerpunkt.
Die jeweilig wirkenden Querkra¨fte Fy,v und Fy,h werden mit Hilfe der urspru¨ng-
lich von Pacejka (siehe auch [Pacejka und Bakker, 1993]) stammenden Magic Tyre
Formula z.B. nach [Schramm et al., 2010] in Abha¨ngigkeit vom Schra¨glaufwinkel
der Reifen an Vorder- oder Hinterachse αv,αh berechnet:
Fy,v = Dsin[C arctan(Bαv−E(Bαv− arctan(Bαv)))] , (H.3)
Fy,h = Dsin[C arctan(Bαh−E(Bαh− arctan(Bαh)))] . (H.4)
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Abbildung H.1: Darstellung der kinematischen Beziehungen im Einspurmodell
Dabei beschreibt der Faktor D die maximale Seitenkraft und arctan(BCD) die Stei-
gung des Kraftaufbaus bei α = 0. Die Faktoren C und E dienen der Streckung,
Dehnung oder Kompression der Kurve des Seitenkraftaufbaus u¨ber dem Schra¨g-
laufwinkel. Eine grafische Interpretation dieses Zusammenhangs ist in Abbildung
H.2 gegeben.
In der Praxis werden die Parameter B,C,D und E durch Approximation an vor-
handene Messdaten gewonnen. In der vorliegenden Arbeit wurde auf ein bereits
identifiziertes Modell der Reifen zuru¨ckgegriffen. In diesem speziellen Fall ist der
Faktor D zur Beschreibung der maximalen Seitenfu¨hrungskraft in Abha¨ngigkeit der
Radaufstandskraft an Vorder- und Hinterachse Fz,v,Fz,h und der Fahrzeuggeschwin-
digkeit v bestimmt worden. Die Radaufstandskra¨fte wurde im speziellen Fall des















angenommen. Zum Nachstellen der durchgefu¨hrten Simulationen kann jedoch auch
auf beispielhafte Datensa¨tze aus der Literatur (z.B. [Bakker et al., 1987]) zuru¨ckge-
griffen werden. Die prinzipiell getroffenen Aussagen des Konzeptvergleichs wer-
den dadurch nicht verfa¨lscht, da alle Bewertungen immer nur in Relation zueinander
durchgefu¨hrt worden sind.
Die Schra¨glaufwinkel der Reifen an Vorder- und Hinterachse αv und αh ko¨nnen
wiederum nach [Mitschke und Wallentowitz, 2004] u¨ber den Zusammenhang





in Abha¨ngigkeit der Zustandsgro¨ßen β und ψ˙ und des Lenkwinkels an der Vorder-
achse δv in die Berechnung eingebunden werden.
Das Blockschaltbild des verwendeten Einspurmodells ist zur besseren Nachvoll-
ziehbarkeit in Abbildung H.3 gezeigt. Ein direkter Vergleich mit den voranstehen-
den Ausfu¨hrungen zeigt, dass der Block vom Rad zum Schwerpunkt bislang nicht
beschrieben wurde. Dieser Block ist notwendig, um die berechneten Kra¨fte aus den
jeweils radfesten Koordinatensystemen in das fahrzeugfeste Koordinatensystem zu
u¨bertragen. Querdynamisch ist dabei nur der Anteil Fy,v cos(δv) der Seitenkraft am
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Vorderrad von Interesse. Die Seitenkraft am Hinterrad muss nicht transformiert
werden, da das radfeste Koordinatensystem der Hinterachse kollinear und vorzei-
chenrichtig zum fahrzeugfesten Koordinatensystem verla¨uft.
























































































































































































































































































































































































Abbildung H.3: Blockschaltbild des verwendeten nichtlinearen Einspurmodells
Anhang I
Beschreibung des Modells der
Lenksa¨ule und des Fahrers
Wie schon in Kapitel 5 erwa¨hnt ist das Modell der Lenksa¨ule als geda¨mpfte Mas-
sentra¨gheit umgesetzt. Eine Veranschaulichung der Modells ist in Abbildung I.1 ge-






Abbildung I.1: Darstellung des Modells zur Lenksa¨ule
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Massentra¨gheit der Lenksa¨ule inkl. des Lenkrades und dLS die viskose Da¨mpfung
der Lenksa¨ule dar. Die Winkel ϕLS und ϕRi der Lenksa¨ule und des Ritzels sowie die
Steifigkeit des Drehstabs cDS sind bereits aus Kapitel 2 bekannt.
Daraus ergibt sich unter Beru¨cksichtigung, dass ϕRi = xZ/iRZ die Bewegungs-




[−dLSϕ˙LS− cDS(ϕLS− xZiRZ )+Thand]. (I.1)
Wie aus der Gleichung I.1 ersichtlich, kann nun der gewu¨nschte Lenkwinkel nur
u¨ber das Handmoment Thand eingestellt werden. Daher wird dem Modell ein ein-
facher PI-Regler vorangestellt, der das Handmoment so lange anpasst, bis sich der
Sollwinkel den Lenksa¨ule eingestellt hat. Des Weiteren wird dem System ein Funk-
tionsblock hinzugefu¨gt, der es erlaubt zum Zeitpunkt t = t0, das Handmoment auf
den Wert Null zu setzen. Das Blockschaltbild der beschriebenen Zusammenha¨nge













Abbildung I.2: Blockschaltbild des Modells der Lenksa¨ule
I.1 Erweiterung des Lenksa¨ulenmodells zum Fahrer-
modell
Unter der Vielzahl mo¨glicher Fahrermodelle kommen fu¨r den Anwendungsfall nur
technische Modelle in Frage. Eines der a¨ltesten und einfachsten technischen Mo-
delle ist durch das an die Regelungstechnik angelehnte Modell von [Iguchi, 1959]
gegeben. Dieses Modell stellt im Wesentlichen einen PID-Regler dar, der auf die
laterale Abweichung des Fahrzeugs von der vorgegebenen Solltrajektorie reagiert.








ANHANG I. LENKSA¨ULE 138
beschrieben werden.
Da in dieser Arbeit nicht die Spurfu¨hrung, also das Folgen einer bestimmten
Solltrajektorie im Vordergrund steht, sondern das Beibehalten eines bestimmten













Die Integration des Fahrermodells aus Gleichung I.4 in das Blockschaltbild aus Ab-























Abbildung I.3: Blockschaltbild des Modells der Lenksa¨ule
sind mit KP = 0,05, KI = 0,005 und KD = 0,2 gegeben.
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